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Tra gli studi delle naturali cause e ragioni, la luce diletta piu` i contemplanti;
tra le cose grandi delle matematiche, la certezza della dimostrazione




Obiettivo di questo studio e` la creazione e lo sviluppo di un accurato modello multibody
di un prototipo Formula SAE in grado di prevedere il comportamento dinamico della
vettura gia` in fase di progettazione/costruzione. La costruzione del modello ha richiesto
l’analisi dei sottosistemi della vettura che hanno influenza diretta nella dinamica: motore,
differenziale, sistema di sterzo, sospensioni, layout. L’interfaccia pneumatico-strada e` stata
realizzata utilizzando i coefficienti della formula di Pacejka 2002, elaborati e forniti dal
Formula SAE Tire Test Consortium.
Le simulazioni effettuate con questo modello sono quasi-stazionarie e principalmente di
tre tipi: a velocita` costante, a raggio costante e ad angolo di sterzo costante. Il modello e`
stato validato attraverso i dati sperimentali ricavati durante i recenti test invernali.
L’analisi del comportamento del veicolo in curva in condizioni stazionarie e` normalmente
affidato al modello monotraccia classico. In questo lavoro e` stato verificato un approccio
piu` generale che prevede che il comportamento di una qualsiasi vettura sia analizzabile
sulla base della superficie di maneggevolezza (o Handling Surface), una funzione di due
sole variabili, anche nel caso di vettura dotata di differenziale non ordinario.
vi
Abstract
The aim of this study is to create and develope an accurate full vehicle multibody model
for a Formula SAE prototype in order to predict the dynamic behaviour during de-
sign/production step. All the subsystems (engine, differential, steering system, suspen-
sions, layout) have been modelled with particular accuracy. The tire-road interface is
described by the Pacejka 2002 formatted coefficients, developed and provided by the For-
mula SAE Tire Test Consortium.
Three kind of steady-state manouvres have been simulated: constant velocity, constant
radius and constant drive angle. The model has been validated through experimental data
acquired during on road tests.
The analisys of the steady-state cornering behaviour of a vehicle is generally based on
the classical single track model. However a general approach to the topic shows that the
steady-state behaviour of a general vehicle can be fully described by means of the handling
surface, which is a function of two variables. For example, this is the case of the Formula
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Introduzione
Obiettivo di questo studio e` la creazione e lo sviluppo di un accurato modello
Multibody di un prototipo Formula SAE in grado di prevedere il comportamento
dinamico della vettura gia` in fase di progettazione/costruzione. ET1 e` il nome del
prototipo in questione con il quale l’universita` di Pisa ha debuttato nelle gare di
Formula SAE, una competizione automobilistica tra universita` nata sul finire degli
anni ’70 negli Stati Uniti e prevede che squadre formate da soli studenti universitari
progettino, trovino finanziamenti, costruiscano e guidino delle monoposto.
Sono molto numerosi i parametri e le regolazioni che influenzano il comporta-
mento dinamico di una vettura da corsa (barre di rollio, masse, pneumatici, angoli di
camber, angoli di convergenza, percentuale di bloccaggio del differenziale, ecc... ) e
grazie a questo strumento e` stato possibile effettuare alcune scelte a priori. Attraver-
so questo modello e` stato possibile studiare la risposta della vettura (in termini di
stabilita`, tenuta, ecc...) alla variazione di numerosi parametri ed ottimizzare alcune
grandezze.
La costruzione del modello ha richiesto l’analisi dei sottosistemi della vettura che
hanno influenza diretta nella dinamica. In particolare le geometrie e le proprieta` di
massa dei componenti sono state estrapolate da modellazioni solide CAD, oggetto di
altri studi paralleli a questo. Per la caratterizzazione di aluni componenti, in parti-
colar modo per quelli acquistati (per esempio la rigidezza delle molle, il coefficiente
di smorzamento degli ammortizzatori, il rapporto di riduzione alla scatola di sterzo
ecc...), sono stati utilizzati i dati dichiarati dal costruttore. Per realizzare l’inter-
faccia pneumatico-strada sono stati utilizzati i coefficienti della formula di Pacejka
2002, elaborati e forniti dal ”Formula-SAE Tire Test Consortium”. Grazie a questi
dati e` stato possibile quantificare con accuratezza le forze a terra, in particolare: la
forza longitudinale, la forza laterale, il momento di autoallineamento e il momento di
ribaltamento. La vettura possiede un differenziale autobloccante regolabile a lamelle
sulla trasmissione. Un cospicuo lavoro e` stato fatto per la modellazione di questo




Una parte di questo testo e` dedicata all’individuazione e alla valutazione di tutte
le approssimazioni che sono state fatte nel modello.
Sono state simulate in ADAMS prove in condizioni quasi-stazionarie del tipo a
velocita` costante, a raggio costante e ad angolo di sterzo costante.
Il modello e` stato validato attraverso i dati sperimentali ricavati durante i recenti
test invernali che si sono svolti presso l’aeroporto militare di Pisa.
L’analisi del comportamento del veicolo in curva in condizioni stazionarie e` nor-
malmente affidato al modello monotraccia. Nell’approccio classico a questo modello,
alcuni concetti come il diagramma di maneggevolezza e il gradiente di sottosterzo
sono limitati ad alcune categorie di veicoli. Un approccio piu` generale e` stato stu-
diato dall’Universita` di Pisa e prevede che il comportamento di qualsiasi vettura sia
analizzabile sulla base della superficie di maneggevolezza, una funzione di due sole
variabili, anche nel caso di vetture dotate di differenziale non ordinario come nel
caso dell’ET1. Il modello Multibody e` stato utilizzato per validare questa teoria che
include, come caso particolare, l’approccio classico.
Il modello puo` essere sviluppato per estendere le simulazioni a prove di tipo non
stazionario e, con l’apporto di attivita` sperimentale, per determinare con maggiore
precisione il fattore correttivo del coefficiente di attrito, con il quale vengono scalati
i valori delle forze nell’interfaccia pneumatico-strada.
Capitolo 1
L’ET1 e la Formula SAE
1.1 Cos’e` la Formula SAE
La Formula SAE e` una competizione automobilistica tra universita` fondata nel
1978 negli Stati Uniti dalla Society of Automotive Engineers. Adesso questo tipo
di manifestazione e` molto diffusa nel mondo, con 9 competizioni che si svolgono nel
Nord America, in Europa, in Australia, in Brasile e in Giappone.
La competizione prevede che squadre formate da soli studenti universitari pro-
gettino, trovino finanziamenti, costruiscano e guidino delle monoposto. Si tratta di
un’esperienza fortemente multidisciplinare nella quale gli studenti hanno la possi-
bilita` di mettere in pratica le conoscenze acquisite durante il percorso di studi, ed
apprezzare il significato del lavoro di squadra. La manifestazione rappresenta altres`ı
un’occasione per instaurare rapporti di collaborazione tra il mondo universitario e
le piu` avanzate realta` produttive del settore. Gli eventi sono organizzati diretta-
mente dalla SAE o dalle sue affiliate nazionali; in Italia e` l’Associazione Tecnica
dell’Automobile (ATA) ad occuparsene.
1.2 L’ET1 e l’E-Team
L’E-Team e` la squadra che si occupa della progettazione, costruzione e sviluppo
dell’ET1. L’ET1 e` la monoposto che per l’anno 2008 ha rappresentato l’Universita`
di Pisa nelle competizioni organizzate dalla Formula SAE.
Il team, nato a settembre 2007, conta la presenza di circa 40 unita` che parteci-
pano attivamente allo sviluppo del progetto, pronte a sfidare le numerose universita`
concorrenti. Organizzazione, collaborazione e comunicazione sono gli ingredienti es-
senziali che caratterizzano questo gruppo, il quale si struttura in 4 differenti settori:
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telaio, motore, elettronica e marketing. Ciascun gruppo nomina un responsabile,
opera sulla base di una road map predefinita e si riunisce regolarmente con il resto
del team, rendendo la struttura snella e dinamica. La gestione delle comunicazioni
esterne e` affidata ad un responsabile mentre i singoli gruppi sono costantemente in
contatto tra di loro.
Nella figura 1.1 e` riportata una foto dell’ET1 e dell’E-Team durante la ma-
nifestazione FSAE che si e` svolta dal 20 al 22 Settembre 2008 presso la pista di
Fiorano.
Figura 1.1: L’ET1 e l’E-Team.
1.3 Caratteristiche tecniche della vettura
A titolo introduttivo si riportano nella seguente tabella le principali caratteristi-
che tecniche dell’ET1. I principali sottosistemi, e in particolar modo quelli che hanno




Tipo posteriore V2 4-tempi 4-valvole per cilindro a.c.
Modello Aprilia 55RX ver.2008
Cilindrata 553 cm3
Alesaggio/corsa 80 mm / 55 mm
AUTOTELAIO
Sospensioni double-wishbone
Ammortizzatori Marzocchi Roco TST R
Rigidezza molle 43,6 N/m
Sterzo pignone-cremagliera 360◦-76,5 mm
Pinze freno ant: 2x Tarox B20; post: Tarox B25S
Dischi freno ant. 2x φ230 mm; post: φ250 mm solidale al differenziale
Cerchi OZ Racing in lega leggera 7x13”
Pneumatici Avon 6.2/20-13 9241
TRASMISSIONE
Cambio sequenziale a 6 marce robotizzato
Trasm. finale a catena chiusa
Pignone/Corona 15/36
Differenziale autobloccante a lamelle
PESO E DIMENSIONI
Peso 2754 N
Carreggiata anteriore 1200 mm
Carreggiata posteriore 1150 mm
Passo 1600 mm
Altezza min. da terra 26 mm
Capacita` serbatoio 7 litri
1.4 Regolamento
Nonostante il regolamento imponga precise restrizioni atte a garantire la sicurez-
za e a limitare la dimensione e i costi delle vetture stesse, e` consentita tuttavia agli
studenti la possibilita` di esprimere al meglio il proprio talento e la propria creativita`.
La monoposto deve avere un costo inferiore a $ 25.000, essere di facile manutenzione
ed affidabile. Per quanto riguarda il motore, i vincoli piu` significativi sono sulla
cilindrata (610 cc) e sull’obbligo di inserire un restringimento di 20 mm di diametro
nel circuito di aspirazione. E’ necessario anche prevedere adeguate protezioni per il
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pilota in caso di urto o di ribaltamento. Le vetture competono in una serie di eventi
Statici e Dinamici comprendenti: ispezione tecnica, costo, presentazione, progetto,
performance su tracciato singolo, endurance e consumi. Ad ogni prova viene asse-
gnato un punteggio. Di seguito sono riportati i punteggi massimi asssegnati ad ogni
prova:
Static Events Presentation 75
Engineering Design 150
Cost Analysis 100






1.5 Prove dinamiche previste
Si riporta in questa sezione una breve descrizione delle prove dinamiche previste
nel regolamento FSAE 2008:
• ACCELERATION
In questa prova viene valutata l’accelerazione della vettura con partenza da
fermo su un rettilineo di 75 metri. Il punteggio viene assegnato sulla base del
tempo impiegato a percorrere la distanza.
• SKID-PAD
L’obiettivo di questa prova e` quello di misurare le performance della vettura
nella sterzatura su strada piana percorrendo una curva di raggio costante.
La figura 1.2 riporta il layout della prova. Notiamo che il diametro interno
dei cerchi e` pari a 15,25 m. La vettura dovra` percorrere n◦2 giri nel cerchio
di destra e successivamente n◦2 giri nel cerchio di sinistra. Saranno valutati
i tempi del 2◦ e del 4◦ giro. La media di questi due tempi determinera` il
punteggio nella prova.
• AUTOCROSS
L’obiettivo della prova e` di valutare le qualita` di manovrabilita` e maneggevo-
lezza della vettura in un tracciato stretto senza la presenza delle altre vetture.
Il tracciato dell’autocross richiede una combinazione di caratteristiche come
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5.5.5 Skid-Pad Layout – Marking 
Sixteen (16) pylons will be placed around the inside of each inner circle and sixteen 
(16) pylons around the outside of each outer circle. Each circle will be marked with 
a chalk line, inside the inner circle and outside the outer circle, i.e. not on the 
driving path. Additional pylons will establish the required entry and exit gates. Also, 
a cone will be placed in the middle of the exit gate to prevent unintended exits until 
the finish lap. 
Note: The diagram in section 5.5.4 shows the circles for cone placement, not for 
course marking. Chalk lines are marked on the opposite side of the cones, i.e. not in 
the driving path. 
 
5.5.6 Skid-Pad Procedure 
The cars will enter perpendicular to the figure eight and will take one full lap on the 
right circle to establish the turn. The next lap will be on the right circle and will be 
timed. Immediately following the second lap, the car will enter the left circle for the 
Figura 1.2: FSAE Skid-Pad layout.
accelerazione, frenata, maneggevolezza raccolte in un’unica prova. La lunghez-
za del tracciato e` approssimativamente di 800 m. Il punteggio sara` assegnato
sulla base del m glior empo che ogni squadr avra` impiegato a percorrere un
giro del tracciato.
• ENDURANCE
La prova consiste nel ercorrere una distanza di circa 22 Km. Non sono
ammesse modifiche di alcun tipo alla vettura nel corso della prova. Ogni
squadra dovra` effettuare il cambio pilo a a meta` della prov . Il punteggio
assegnato in questa prova si basa sul tempo totale impiegato dalle squadre a
percorrere la distanza prevista.
• FUEL ECONOMY
Questa prova si svolge simultaneamente alla prova di endurance. Il punteggio
e` assegnato sulla base del carburante che e` stato consumato per portare a
termine la prova di endurance.
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Capitolo 2
Modellazione pneumatico
In questo capitolo si descrive uno dei piu` importanti sottosistemi della vettura:
i pneumatici. Il modello multibody dell’ET1 si serve dei dati forniti dal FSAE TTC
(Formula SAE Tire Test Consortium) per il calcolo delle forze a terra della vettura.
Vale la pena sottolineare le modalita` con cui sono stati testati i pneumatici, acquisiti
ed elaborati i dati e come sono stati utilizzati dal software.
Dato che la competizione FSAE prevede la realizzazione di una vettura con un
budget economico limitato e non avendo avuto tempo a disposizione per simulazioni
comparative tra i vari pneumatici la scelta e` ricaduta sul seguente pneumatico: Avon
6.2/20-13 FITO 9241. Tale scelta pertanto non e` frutto di questo o altri studi ma
costituisce un input per questo lavoro.
2.1 Formula SAE Tire Test Consortium
Il FSAE TTC (Formula SAE Tire Test Consortium) e` costituito da un gran nu-
mero di universita` da tutto il mondo ed e` stato creato con lo scopo di finanziare tests
su un lotto di pneumatici presso il centro Calspan TIRF (Tire Research Facility). Le
universita` che contribuiscono a questa iniziativa hanno cos`ı a loro disposizione dati
di alta qualita` sui pneumatici da usare nel progetto e nel setup delle loro monoposto.
Sono stati testati 14 tipi diversi di pneumatici nel corso di 3 sessioni (o Round)
di test. Nell’ultimo Round lo stesso pneumatico e` stato testato anche su differenti
misure del cerchio ruota. La figura 2.3 mostra in modo sintetico la pianificazione
di questi tests. Ogni colonna corrisponde ad un pneumatico diverso e scorrendo la
tabella in verticale verso il basso si ripercorrono in sequenza temporale le manovre
imposte al pneumatico. Le caselle in bianco corrispondono a prove effettuate una
sola volta; quelle con sfondo grigio corrispondono a serie di prove effettuate con tutte
9
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Figura 2.1: Macchina per i tests con tappeto piatto presso TIRF.
le combinazioni possibili dei valori riportati all’interno delle caselle. Come si puo`
notare, nel Round 3 le prove sono state effettuate con il solito pneumatico dall’inizio
alla fine, mentre nel Round 1 e 2 il pneumatico veniva sostituito con uno nuovo
all’inizio di ogni tipo di prova.
La velocita` del tappeto di prova e` fissata in 25 mph (circa 11 m/s) per tutta la
durata dei test. Le spazzolate sono eseguite tra valori estremi dell’angolo di deriva
pari a +12◦ e -12◦. Si nota un effetto di isteresi in tali spazzolate dovuto alla non
stazionarieta` della spazzolata. Tale effetto e` pero` filtrato mediando i valori ottenuti
per le spazzolate verso destra e quelle verso sinistra per un determinato angolo di
deriva.
La macchina di prova utilizzata e` raffigurata in figura 2.1; nel corso dei tests
sono state acquisite le seguenti grandezze alla frequenza di 10-20 Hz:
• Elapsed Time (ET)
• Road Velocity (V)
• Slip Angle (SA)
• Inclination Angle (IA)
• Slip Ratio (SR)
• Normal Load (FZ)
• Lateral Force (FY)
• Longitudinal Force (FX)
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• Aligning Torque (MZ)
• Overturning Moment (MX)
• Loaded Radius (RL)
• Effective Radius (RE)
• Wheel RPM (N)
• Tire Pressure (P)
• Tire Surface Temperature (In-Center-Out) (TSTI,TSTC,TSTO)
• Ambient Temperature (AMBTMP)
• Road Surface Temperature (RST)
I dati sono disponibili sia con le unita` di misura del Sistema Internazionale (SI) che
con quelle del United States Customary System (USCS). Tutte le forze e i momenti
seguono il sistema di riferimento assi ruota con origine al centro dell’impronta come
definito in [14] e mostrato in figura 2.2.
MEASURED OUTPUTS & DATA ANALYSIS
During each test, the following data channels were
recorded at 0.02 sec. intervals:
• Elapsed Time, sec
• Roadway Velocity, mph or kph
• Tire Rotational Velocity, rpm
• Slip Angle, deg
• Inclination Angle, deg
• Loaded Radius, in or cm
• Effective Radius, in or cm
• Inflation Pressure, psi or kPa
• Longitudinal Force, lb. or N
• Lateral Force, lb. or N
• Normal Load, lb. or N
• Overturning Moment, lb.-ft. or N-m
• Aligning Torque, lb.-ft. or N-m
• Normalized Longitudinal Force, unitless
• Normalized Lateral Force, unitless
• Road Surface Temperature, °F or °C
• Inside Tire Surface Temperature, °F or °C
• Center Tire Surface Temperature, °F or °C
• Outside Tire Surface Temperature, °F or °C
• Ambient Temperature, °F or °C
• Slip Ratio, nitless
All forces and moments follow the SAE tire axis system


































Center of tire contact
Figure 3:  The SAE Tire Axis System
The purpose of this paper is not to analyze and make
conclusions on the tire data collected in the two rounds
of testing—that is a task for the students!  It is, however,
relevant to show some of the data in graphical form to
discuss certain aspects of the tests.
Typical lateral force versus slip angle raw data is shown
in Figure 4.  This plot contains 5 loads and 5 inclination
angles worth of data, which can be sub-divided into 25
individual curves.
The raw data contains several features which are not
seen in textbook descriptions of tire performance.  First,
as expected with any real-world measurement there is
some amount of noise in the data.  Second, there is
temperature variation in the data, as seen in Figure 5.
As any tire is steered the surface temperature
increases—the slip angle to sweep from zero to a large
slip angle often produces somewhat lower lateral force
than the return sweep to zero because of the higher
temperature of the return sweep.  Note that these are
surface temperatures, taken by infrared sensors
mounted in front of the tire (3/4 rotation past the
footprint).  Pyrometer readings were also taken at the
conclusion of each test for comparison.
Figure 4.  Typical lateral force vs. slip angle raw data
Figure 5.  Sample inner, center and outer tread temperatures
Figura 2.2: Sistema di riferimento per le forze e i momenti agenti sul pneumatico.
La figura 2.4 mostra una mappatura dell’acquisizione di alcune grandezze (FY,
FZ, IA, SA) nel tempo effettuata in uno specifico test (in questo caso il Run 29).
Tali grafici sono ottenuti plottando le grandezze in funzione el tempo a partire
dall’inizio della prova. Si noti la moltitudine di spazzolate (SA) effettuate per molte
combinazioni di angolo di camber (IA) e carico verticale (FZ).



































































20 20,5 20 20 18 20,5 20,5 20 20 20 20 20 20 18
7 7 7,5 8 6,5 7 6 7,2 6,2 7 7 6 7 6
13 13 13 13 10 13 13 13 13 13 13 13 13 10
Simmetria Asimm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm. Simm.
Cerchi utilizzati 6 6 6 6 6 6 6 6 6 6
SR @ 0 mph x x x x x x x x x x x x x x
SR @ 25 mph x x x x x x x x x x x x x x
Warm up + Conditioning x x x x x x x x x x x x x x




Slip Angle Rate [deg/s]
SR @ 25 mph x x x x x x x x x x x x x x
Pneumatico Nuovo/Usato
SR @ 0 mph x x x x x x x x x x
SR @ 25 mph x x x x x x x x x x
Warm up + Conditioning x x x x x x x x x x




Slip Angle Rate [deg/s]




Slip Angle Rate [deg/s]
SR @ 25 mph x x x x
Pneumatico Nuovo/Usato
SR @ 0 mph x x x x
SR @ 25 mph x x x x






Spli Ratio a bloccaggio @ 250 lb x x x x x x x x

























da +20% a -20%
50, 150, 250, 350 150, 250, 350 150, 250, 350














12 8, 12 8, 12
0, 2, 4 0, 2, 4 0, 2, 4
12
0
50, 100, 150, 250, 350
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10, 14, 16 (12 lo fa dopo) 8, 10, 12, 14, 16 8, 10, 12, 14, 16
0 0 0
50, 150, 250, 350, 450 50, 150, 250, 350, 450
4 4 4
12 12











50, 100, 150, 250, 350
ROUND 3 ROUND 2 ROUND 1
Figura 2.3: Test plan (SR = Spring Rate).


































































































































Figura 2.4: Run 29.
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2.2 Pneumatico in ADAMS
Per mezzo dei test sono stati ricavati dati solamente per alcuni valori (discreti) di
carico verticale, angolo di deriva, ecc... Per poter essere utilizzati appropriatamente
nel modello multibody tali dati devono esser calcolabili per qualsiasi valore di angolo
di camber, deriva, ecc... con continuita`. Pertanto una volta acquisiti i dati da parte
del centro Calspan TIRF questi sono stati consegnati al SES (Stackpole Engineering
Services). SES ha eseguito per ogni pneumatico testato un fitting ottenendo i coef-
ficienti per la formula di Pacejka nella versione 2002. Tali coefficienti sono raccolti
in un file di testo (“Avon 9241 Round 2 .tir” vedi appendice C) e vengono eseguiti
dal software ADAMS per mezzo dell’ambiente TIRE.
Si riporta nel seguito la formula di Pacejka (detta anche magic formula) nella
versione 2002 (vedi [9]). Sono richiesti i seguenti input:
k: slip ratio (es; 0,10 =10 %)




α: angolo di deriva o slip angle (rad)
γ: angolo di camber (rad)
punionsqunionsqunionsq, runionsqunionsqunionsq, qunionsqunionsqunionsq coefficienti della formula di Pacejka (vedi figura 2.5)
λij: fattori di scala; hanno per default valore 1. Per l’uso di
questi fattori si rimanda a [9].
Mentre gli output:
Fy: forza laterale (N)
Fx: forza longitudinale (N)
Mx: momento di ribaltamento (Nm)
Mz: momento di autoallineamento (Nm)
Longitudinal Force (Pure Longitudinal Slip) Equations:
Fx0 = Dx sin{Cx arctan[Bxkx − Ex(Bxkx − arctan(Bxkx))]}+ SV x (2.1)
kx = k + SHx (2.2)
γx = γ λγx (2.3)
Cx = pCx1 λCx (2.4)
Dx = µx Fz (2.5)
µx = (pDx1 + pDx2 dfz)(1− pDx3 γx2) λµx (2.6)
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Ex = (pEx1 + pEx2 dfz + pEx3 dfz
2)[1− pEx4 sign(kx)] λEx (2.7)





SHx = (pHx1 + pHx2 dfz) λHx (2.10)
SV x = Fz (pV x1 + pV x2 dfz) λV x λµx (2.11)
Lateral Force (Pure Side Slip) Equations:
Fy0 = Dy sin{Cy arctan[Byαy − Ey(Byαy − arctan(Byαy))]}+ SV y (2.12)
αy = α + SHy (2.13)
γy = γ λγy (2.14)
Cy = pCy1 λCy (2.15)
Dy = µy Fz (2.16)
µy = (pDy1 + pDy2 dfz)(1− pDy3 γy2) λµy (2.17)
Ey = (pEy1 + pEy2 dfz)[1− (pEy3 + pEy4 γy)sign(αy)] λEy (2.18)




(pKy2 Fz0 λF z0)
]





SHy = (pHy1 + pHy2 dfz) λHy + pHy3 γy (2.21)
SV y = Fz [(pV y1 + pV y2 dfz) λV y + (pV y3 + pV y4 dfz) γy] λµy (2.22)
Aligning Torque (Pure Side Slip) Equations:
Mz0 = −t Fy0 +Mzr (2.23)
t(αt) = Dt cos{Ct arctan[Bt αt −Et(Bt αt −arctan(Bt αt))]} cosα (2.24)
αt = α + SHt (2.25)
Mzr(αr) = Dr cos[arctan(Brαr)] cosα (2.26)
αr = α + SHf (2.27)




γz = γ λγz (2.29)
Bt =
(
qBz1 + qBz2 dfz + qBz3 dfz
2
)
(1 + qBz4 γz + qBz5|γz|) λKy
λµy
(2.30)
16 Capitolo 2. Modellazione pneumatico
Ct = qCz1 (2.31)
Dt = Fz (qDz1 + qDz2 dfz)
(





Et = (qEz1+qEz2 dfz+qEz3 dfz
2)(1+(qEz4+qEz5 γz)arctan(Bt Ct αt)) (2.33)






+ qBz10 By Cy
)
(2.35)
Dr = Fz{(qDz6 + qDz7 dfz) λr + (qDz8 + qDz9 dfz) γz}R0 λµy (2.36)
Overturning Moment (Pure Side Slip) Equations:
Mx = R0 Fz
[




Come gia` anticipato il modello di strada utilizzato e` un semplice modello fra
quelli predefiniti del software. Si tratta di una strada perfettamente piana (2D).
Tale modello e` contenuto in un file di testo (“mdi 2d flat.rdf” vedi appendice C).
All’interno e` presente anche un fattore correttivo (MU) del coefficiente di attrito che
permette di scalare i valori delle forze scambiate tra pneumatico e strada secondo
le caratteristiche dell’interfaccia pneumatico-strada che si intende adottare e che
meglio ricalca le condizioni reali. Il FSAE TTC consiglia il valore pari a 0,6 per
schematizzare un tipico asfalto da pista di autodromo.
La figura 2.6 mostra l’interfaccia grafica con cui in ADAMS si richiamano i files
suddetti oltre a caratteristiche del pneumatico quali posizione, orientazione, massa,
inerzia.
2.3 Pneumatico in MATLAB/SIMULINK
Si e` verificato l’andamento di alcune forze agenti sul pneumatico ricavabili con i
coefficienti della formula di Pacejka 2002 contenuti nel file di testo “Avon 9241 Round 2.tir”
mediante l’ambiente DELFT-TYRE 6.0 di MATLAB/SIMULINK. In questo am-
biente infatti e` possibile ottenere i valori in output alla formula di Pacejka (forza
longitudinale, forza laterale, momento di autoallineamento, ecc..) modellando gli in-
put (angolo di deriva, angolo di camber, carico verticale, ecc...). Il calcolo e` eseguito
per mezzo della stessa formula di Pacejka e facendo leggere a MATLAB i coefficienti
dallo stesso file di testo utilizzato anche in ADAMS. Viste le finalita` di questo lavoro
si sono eseguiti solamente calcoli per sistemi in condizioni stazionarie.
Le figure 2.7(a) e 2.7(b) riportano alcuni esempi di curve ottenute con questi
dati per il pneumatico montato sull’ET1: Avon 6.2/20-13 FITO 9241.
























































































































































































































































































































































































                        
Figura 2.5: Coefficienti per la formula di Pacejka 2002 elaborati da SES.
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Figura 2.6: Parametri dell’ambiente dedicato Special Force: Tire.





















Load =  300 N
Load =  800 N
Load = 1300 N
Load = 1800 N
(a)





















Camber =  0 deg
Camber =  3 deg
Camber = −3 deg
(b)
Figura 2.7: Esempi di forza laterale in funzione dell’angolo di deriva al variare del cari-
co verticale Fz (a) e dell’angolo di Camber (b), ricavate con i coefficienti
della Formula di Pacejka 2002.
Capitolo 3
Modellazione ADAMS
Figura 3.1: Modello ADAMS dell’ET1.
3.1 Autotelaio
Il sistema di coordinate assoluto utilizzato per definire la geometria del modello
ha origine nel centro geometrico (non baricentrico) del telaio e orientato come in
figura 3.2.
19
20 Capitolo 3. Modellazione ADAMS
Figura 3.2: Sistema di riferimento assoluto.
Il modello e` costituito completamente da corpi rigidi ad eccezione degli ammor-
tizzatori, delle barre antirollio e dei pneumatici:
• Le forze elastiche degli ammortizzatori sono realizzate attraverso elementi
CONNESSIONE FLESSIBILE MOLLA-SMORZATORE. In ADAMS questo tipo
di oggetti permette di connetere in modo elastico due corpi. Diversamente dai
JOINTS, che realizzano delle connessioni rigide, non rimuovono alcun grado di
liberta` al modello. Applicano forze proporzionali allo spostamento relativo e
alla velocita` relativa di spostamento tra i due corpi connessi.
• L’ET1 e` equipaggiata con due barre antirollio, una per l’assale anteriore e una
per l’assale posteriore. Nel modello ciascuna barra e` schematizzata da due
semibarre rigide interconnesse tra loro con una CONNESSIONE FLESSIBILE
MOLLA TORSIONALE. Si tratta in pratica di un sistema molla-smorzatore
torsionale. Applica una coppia al primo corpo cui e` connessa e una coppia
di reazione (uguale e contraria) all’altro corpo cui e` connessa; il valore della
coppia applicata e` funzione della rotazione relativa tra i due corpi connessi
(nel caso specifico le due semibarre). Si veda la figura 3.3(b).
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• Altri elementi non-rigidi sono costituiti dai pneumatici. Questi infatti pre-
sentano elasticita` sia radiale che circonferenziale e sono stati trattati piu`
approfonditamente nel capitolo precedente.
La modellazione geometrica delle parti e` stata eseguita secondo due modalita`
diverse; alcune parti sono state modellate con il software PRO/E e successivamente
importate in ADAMS. Altre parti con forme piu` semplici invece sono state modellate
direttamente in ADAMS.
Sottosistema barre antirollio
La modellazione dell’elemento elastico barra antirollio e` stata trattata nel para-
grafo precedente. Qui aggiungiamo solamente che ciascuna barra antirollio prevede
4 diverse regolazioni. Su ciascun coltello sono infatti realizzati 3 fori in modo da
poter collegare in 3 posizioni diverse l’estremita` del tirante della barra antirollio.
Ciascuna posizione variera` la distanza minima del braccetto dall’asse della barra
antirollio ottenendo cos`ı 3 differenti valori di rigidezza a rollio per ciascun assale.
La quarta regolazione si realizza scollegando il braccetto dalla barra. Avendo 4 re-
golazioni all’anteriore e 4 regolazioni al posteriore, la vettura permette 16 possibili
combinazioni. In ADAMS l’estremita` del tirante collegato alla barra antirollio e`
stato connesso contemporaneamente in tutte e 3 le posizioni possibili. La configu-
razione voluta si ottiene disattivando 2 delle 3 connessioni (o a limite tutte e 3 se si
vuole scollegare la barra). I giunti da collegare/scollegare sono stati nominati con
desinenze -HARD, -MEDIUM, -SOFT e corrispondono nell’ordine a decrescenti valori di
rigidezza a rollio dell’assale.
(a) (b)
Figura 3.3: Foto (a) e modello (b) della barra antirollio posteriore.
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Sottosistema sospensioni
Le sospensioni utilizzate sono del tipo a ruote indipendenti e adottano lo schema
a quadrilatero trasversale (“double wishbone”) con ammortizzatori azionati da push-
rod. Come si puo` vedere in figura 5.3 i triangoli trasversali presentano dei terminali
filettati che permettono la variazione della lunghezza dei bracci stessi in modo da
poter variare le caratteristiche cinematiche della sospensione durante il suo moto
rispetto al telaio. Le sospensioni anteriori e quelle posteriori adottano la stessa
configurazione ma con geometrie leggermente differenti. La regolazione della con-
vergenza delle ruote viene effettuata variando la lunghezza di opportuni tiranti; nel
caso delle sospensioni anteriori detti tiranti coincidono con i tiranti di sterzo. I tri-
angoli, i tiranti e i push-rod sono connessi al telaio e al portamozzo per mezzo di
giunti sferici (detti rod-end).
(a) (b)
(c) (d)
Figura 3.4: Foto (a) e modello (b) della sospensione anteriore.
Foto (c) e modello (d) della sospensione posteriore.
L’ET1 equipaggia 4 ammortizzatori Marzocchi Roco TST-R, specifici per ap-
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plicazioni mountain-bike. Questi ammortizzatori permettono 17 regolazioni per la
frenatura in estensione, 5 per quella in compressione, la regolazione del precari-
co e la sostituzione del tampone di fine corsa. E’ possibile modificare la rigidezza
della molla sostituendola con una di rigidezza diversa. Nella tappa italiana della
Formula SAE sono state impiegate molle Marzocchi di rigidezza 43,6 N/m. Gli am-
mortizzatori sono disposti longitudinalmente alla vettura e sono incernierati su una
estremita` al telaio e sull’altra estremita` ai rockers. La figura 3.5 mostra il rocker
della sospensione posteriore.
Figura 3.5: Ammortizzatore e rocker.
Sottosistema sterzatura
La scatola di sterzo e` costituita da un sistema di tipo pignone-cremagliera. In
ADAMS e` stata modellata attraverso una giunzione COUPLER, che permette di
stabilire la relazione cinematica tra la rotazione di un giunto (in questo caso l’asse
di sterzo) e la traslazione di un’altro giunto (in questo caso la cremagliera). L’asse
di sterzo a sua volta e` costituito da due alberi accoppiati con un giunto cardanico
(chiamato giunto HOOKE in ADAMS), infine il volante. La modellazione dell’intero
sistema di sterzo composto da (volante)+(asse di sterzo)+(cremagliera) e` raffigurato
in verde in figura 3.6.
La sterzatura del veicolo e` realizzata attraverso 2 differenti MOTION1 applicati
al volante; ciascuno viene attivato alternativamente o nelle simulazioni a velocita`
costante o in quelle a raggio costante. La sterzatura imposta nella prova a velocita`
costante e` la funzione indicata in figura 3.7, dove in ordinata e` l’angolo volante
imposto e in ascissa il tempo dall’inizio della simulazione.
1Permette di descrivere uno spostamento relativo sia traslazionale che rotazionale tra due parti.
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Figura 3.7: SPLINE sterzatura3.
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Per la sintassi completa di questa funzione si veda l’equazione (B.6); la velocita`
di sterzatura puo` essere aumentata o diminuita per adattarla alla velocita` di avan-
zamento assegnata al veicolo semplicemente moltiplicando la funzione (B.6) per un
fattore di scala opportuno.
L’equazione che nel modello governa invece la sterzatura del veicolo nelle prove









dove Rm e R0 sono rispettivamente il raggio misurato della traiettoria della vet-
tura durante la simulazione e il raggio obiettivo assegnato dall’utente. La funzione
completa espressa nella sintassi del linguaggio ADAMS e` riportata nelle equazioni
(B.12) e (B.13).
Con riferimento a quest’ultime equazioni, la grandezza uno su R filtr e` una
Measure Solver Computed che filtra il valore del raggio effettivo della traiettoria sa-
turandolo tra due estremi (-0,5 m−1 e +0,5 m−1). Questo filtraggio e` stato fatto dal
momento che, negli istanti iniziali della prova, la curvatura effettiva della traiettoria
assume valori troppo elevati che pregiudicano il buon funzionamento del controllore
della sterzatura nelle simulazioni a raggio costante.
Si fa notare che STERZATURA V COST e` la funzione che comanda la rotazione del-
lo sterzo, mentre STERZATURA R COST e` una funzione che comanda la velocita` di
rotazione dello sterzo. Questo e` dovuto al fatto che nelle simulazioni a velocita`
costante viene imposto l’angolo di sterzo al volante e viene controllata la velocita`.
Massa e momenti di inerzia
Il modello multibody e` composto da numerose parti assemblate. La massa e
i momenti di inerzia delle parti della vettura utilizzati in questo lavoro sono stati
estrapolati da un precedente lavoro di tesi di un membro dell’E-Team che si e` occu-
pato di progettare il layout della vettura. Poiche` in questo modello si e` cercato di
semplificare il numero delle parti che concorrono alla simulazione, alcune di queste
sono state omesse raggruppando la loro massa e i loro momenti di inerzia in altri.
Cos`ı per esempio non sono state modellate le pinze freno ma la loro massa e la loro
inerzia sono state considerate nel gruppo “mozzo”. Di seguito si riporta un elenco
delle parti che costituiscono il modello specificando la loro massa e la loro inerzia.
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PART NAME MASSA (kg) Ixx (kg mm
2) Iyy (kg mm
2) Izz (kg mm
2)
braccio ant sx sup 0,39 14190 10044 4162
braccio ant sx inf 0,48 18754 14312 5086
braccio pos sx sup 0,50 14052 8093 5973
braccio pos sx inf 0,46 16334 9849 6500
mozzo ant sx 7,80 1310 1265 248
mozzo pos sx 6,0 1351 1320 253
sterzo ant sx 0,11 6301 6301 11
cremagliera 4 9289 9289 7
braccio conv pos sx 0,04 1201 1201 9
braccio conv pos sx 0,04 1201 1201 9
telaio 41,3 24514675 23607718 4836220
barra rollio FL 0,54 4138 3390 762
barra rollio RL 0,54 3745 3021 737
tirante rollio FL 0,36 3224 3224 9
tirante rollio RL 0,32 2333 2333 8
braccio sosp ant sx 0,19 6882 6882 10
braccio sosp pos sx 0,19 5359 5359 9
pilota 70,0 130707 130707 130707
motore 30,0 4084 4084 4084
altro 123,2 317 317 317
montante sup 2,0 28704 18896 11651
montante inf 2,0 3605 3605 31
stantuffo as 0,35 534 534 18
stantuffo ps 0,35 534 534 18
cilindro as 0,5 1506 1506 677
cilindro ps 0,5 1506 1506 677
rocker ant sx 0,08 317 275 73
rocker pos sx 0,08 328 285 75
pedaliera crashbox 7,0 317 317 317
planetario left 3,0 941 558 558
ruota FL.wheel part 8,0 200000 200000 400000
ruota RL.wheel part 8,0 200000 200000 400000
Alcune parti contengono le seguenti sigle di cui si specifica il significato:
sx −→ lato sinistro
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dx −→ lato destro
as −→ anteriore sinistro
ad −→ anteriore destro
ps −→ posteriore sinistro
pd −→ posteriore destro
Le parti che nel loro nome hanno una di queste sigle risultano simmetriche rispet-
to al piano di mezzeria longitudinale della vettura. Per brevita`, si riportano sola-
mente le parti sinistre tenendo presente che le rispettive parti destre sono a loro
simmetriche.
La figura 3.8 mostra le caratteristiche complessive del modello; in particolare si
possono verificare la massa totale, i momenti di inerzia, la posizione del baricentro
della vettura.
Figura 3.8: massa e momenti di inerzia globali del modello.
Si fa notare che l’altezza misurata del baricentro e` relativa al sistema di riferi-
mento assoluto pertanto a questa dovra` essere aggiunta la distanza del sistema di
riferimento dalla strada che e` circa 253 mm. L’altezza del baricentro si trovera` per-
tanto a circa 253+25 = 278 mm dalla strada. Considerando che l’origine del sistema
di riferimento si trova equidistante dall’assale anteriore e dall’assale posteriore e che
la coordinata del baricentro e` positiva (82 mm), allora significa che avremo piu` cari-
co statico all’assale all’anteriore rispetto al posteriore. Infatti i carichi statici sulle
ruote anteriori risultano di 955 N e quelli alle ruote posteriori di 778 N.
Gradi di liberta`
Il modello ADAMS dell’ET1 possiede 14 gradi di liberta` nel caso in cui il dif-
ferenziale autobloccante sia “sbloccato”; possiede invece 13 gradi di liberta` nel caso
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in cui il differenziale sia “bloccato”. Infatti nelle situazioni che prevedono il differen-
ziale “bloccato” le ruote posteriori hanno la stessa velocita` angolare e pertanto il
modello risulta avere 1 grado di liberta` in meno. Nel modello sono stati utilizzati
giunti opportuni al fine di evitare un eccesso di gradi di liberta`. Cos`ı, per esempio,
il braccetto di convergenza della sospensione posteriore ha nella realta` 2 cerniere
sferiche alle estremita`; nel modello invece sono state utilizzate 1 cerniera sferica
su un’estremita` e 1 giunto di Hooke (cardanico) sull’altra. Questo ha permesso di
evitare che il braccetto di convergenza avesse 1 inutile grado di liberta` corrispondente
alla rotazione attorno al proprio asse.
Il modello inoltre non presenta vincoli ridondanti. Per esempio i triangoli delle
sospensioni dell’ET1 sono collegati al telaio per mezzo di 2 cerniere sferiche. Cias-
cuna cerniera sferica offre 3 vincoli traslazionali sulle coordinate X,Y,Z. Trattandosi
di una modellazione di corpi rigidi, il triangolo della sospensione risulta pertanto
sovravincolato nella traslazione in direzione X. Al fine di evitare la ridondanza di vin-
coli di questo tipo i triangoli delle sospensioni sono stati vincolati al telaio mediante
un unica cerniera piana con asse passante per i centri delle cerniere sferiche.
Figura 3.9: Verifica dei gradi di liberta` del modello.
In figura 3.9 si riporta la verifica dei gradi di liberta` del modello. I 14 gradi di
liberta` del modello corrispondono a:
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3 −→ traslazioni del telaio nello spazio
3 −→ rotazioni del telaio nello spazio
4 −→ rotazione di ciascuna ruota attorno al proprio asse
4 −→ escursione di ciascun gruppo-ruota
Si fa notare che non e` stato considerato il grado di liberta` corrispondente alla
sterzatura delle ruote anteriori dal momento che nelle prove effettuate l’angolo di
sterzo e` imposto, togliendo cos`ı 1 grado di liberta` al sistema.
3.2 Modellazione Motore
L’ET1 monta un motore Aprilia 55RX, un bicilindrico a V, ad accenzione coman-
data, 4 valvole per cilindro. Ha una cilindrata di 553 cm3 e sviluppa una potenza
massima di circa 65 CV. La principale caratteristica che ha portato alla scelta di
questo motore e` la compattezza delle dimensioni e la leggerezza (solo 30 Kg).
Figura 3.10: aprilia 55RX equipaggiato sull’ET1.
Le caratteristiche intrinseche di erogazione di coppia del motore non hanno mol-
ta importanza in questo modello; poiche´ le simulazioni si verificano tutte in ambito
stazionario (o meglio quasi-stazionario), la coppia motrice e` stata schematizzata
con una COPPIA APPLICATA su ciascuna ruota dell’assale posteriore. La coppia
motrice e` stata ripartita equamente fra le due ruote dell’assale, schematizzando cos`ı
il caso di differenziale open. L’effetto dovuto alla presenza del differenziale autobloc-
cante e` stato schematizzato con l’aggiunta di altri elementi (COPPIA APPLICATA e
JOINT MOTION) che interagiscono tra le parti “planetario left” e “planetario right”.
Questi elementi saranno trattati approfonditamente nel corso di questo testo.
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Sia per le prove a velocita` costante che per le prove a raggio costante la coppia
motrice alle ruote e` un inseguitore di velocita` del tipo:
Mv = k1(vm − v0) (3.2)
dove Mv e` la coppia motrice applicata alle ruote; vm e v0 sono rispettivamente la
velocita` di avanzamento, misurata nel corso della simulazione, e la velocita` obiettivo.
Le funzioni relative alla coppia motrice su ciascuna ruota e la loro sintassi nel
software ADAMS sono riportate nelle equazioni (B.2) e (B.3) per le prove a velocita`
costante e nelle equazioni (B.7) e (B.8) per le prove a raggio costante.
Poiche´ si richiede al modello di raggiungere la velocita` di prova piu` rapidamente
possibile la funzione coppia motrice V COST puo` assumere in partenza valori molto
elevati che provocherebbero lo slittamento dei pneumatici. Per ovviare a questo
problema e` stata inserita una forza applicata in direzione X sul centro ruota che va
ad esaurirsi dopo 5 secondi dall’inizio della prova (vedi equazione (B.1)). Il modulo
di queste forze e` stato scelto in modo da ottenere in partenza la stessa accelerazione
longitudinale che avrebbe avuto se fosse stata presente la coppia di cui sopra, con il
vantaggio pero` di non avere scorrimenti eccessivi sui pneumatici.
3.3 Il differenziale
Tra i vari organi che compongono il powertrain di un’autovettura, particolare
importanza riveste il differenziale. Esso infatti ha il compito di ricevere la coppia
motrice e ripartirla tra le due ruote di uno stesso assale. Deve inoltre permettere la
libera rotazione delle ruote che devono poter ruotare a velocita` diversa.
Quest’ultima caratteristica e` di fondamentale importanza per ottenere un contatto
corretto ed una buona aderenza tra le ruote motrici e la strada durante le curve. Un
contatto corretto tra pneumatico e strada presuppone la nascita di piccoli striscia-
menti locali, mentre lo slittamento macroscopico della ruota sul terreno causa forte
usura del battistrada e limita la possibilita` di trasmettere forze elevate a terra, sia
in direzione longitudinale che laterale.2 E’ quindi sempre consigliabile evitare lo
slittamento macroscopico del pneumatico sulla strada. In assenza di slittamenti
macroscopici, durante una curva le ruote di uno stesso assale devono percorrere nel-
lo stesso intervallo di tempo traiettorie di lunghezza diversa: la ruota esterna alla
2Parlando delle forze scambiate nel contatto tra ruote e strada, i termini longitudinale e laterale
saranno sempre riferiti alla ruota, e non al veicolo.
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curva, che deve percorrere una traiettoria di ragggio superiore, deve quindi ruotare
ad una velocita` maggiore della ruota interna.
Il comportamento di un differenziale ha importanti conseguenze sulla dinami-
ca laterale e sulla dinamica longitudinale di un veicolo. Infatti la modalita` con
cui il differenziale ripartisce la coppia motrice/frenante tra i due semiassi influisce
notevolmente sul carattere sovra-sottosterzante del veicolo. Inoltre, le caratteri-
stiche di funzionamento del differenziale influiscono notevolmente sulla capacita` di
trazione di un veicolo, cioe` sulla sua attitudine a trasmettere effettivamente la cop-
pia motrice a terra. La maggior parte delle autovetture commerciali con due ruote
motrici e` equipaggiata con un differenziale di tipo ordinario, cosiddetto anche “open”
o “libero”, che in ogni condizione di funzionamento ripartisce equamente la coppia
motrice tra i due alberi di uscita. Pertanto la massima forza longitudinale che puo`
essere trasmessa a terra e` limitata a circa il doppio della massima forza che puo`
trasmettere la ruota con minore aderenza. Questa caratteristica penalizza forte-
mente la capacita` di trazione del veicolo nel caso in cui le due ruote motrici si
trovino in condizioni di aderenza diverse.
All’opposto di un differenziale open, un differenziale completamente bloccato costringe
i due alberi in uscita a ruotare sempre alla stessa velocita`, ed e` in grado di ripartire
la coppia motrice tra essi in qualsiasi rapporto. Il comportamento dei pneumatici
durante le curve e` pero` fortemente penalizzato ed il veicolo puo` perdere quasi com-
pletamente la capacita` direzionale.
I differenziali autobloccanti sono stati appunto sviluppati con lo scopo di super-
are i limiti propri sia del differenziale open che del differenziale bloccato, ovvero di
permettere una ripartizione asimmetrica della coppia motrice nei casi in cui i pneu-
matici si trovino in condizioni di aderenza diverse, senza d’altra parte costringere i
due alberi di uscita ad assumere la stessa velocita` di rotazione.
3.3.1 Il differenziale ordinario
La figura 3.11 riporta la struttura di un tipico differenziale ordinario (o open)
montato su autovetture commerciali. Nel carter del differenziale 7, detto anche sca-
tola del differenziale, sono alloggiati due ingranaggi planetari 3 e 4, collegati con
accoppiamento torsionale ai due alberi di uscita 1 e 2. I planetari ingranano con
due satelliti 5 e 6, montati su di un alberino centrale 8 tramite boccole. L’alberino
centrale, a sua volta, e` alloggiato in due sedi ricavate nella scatola del differen-
ziale. Il cambio trasmette il moto al sistema pinone-catena-corona; la corona (non
rappresentata in figura) e` solidale al carter del differenziale.
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Figura 3.11: Differenziale ordinario.
Nella letteratura anglosassone questo differenziale e` detto “open” poiche´ in esso
non vengono intenzionalmente inseriti elementi capaci di determinarne il bloccaggio.
Per comprendere il principio di funzionamento di questo meccanismo, e` utile riferirsi
allo schema riportato in figura 3.12. Con Cc, Ct1 e Ct2 vengono indicate rispettiva-
mente la coppia che il carter riceve dal cambio e le coppie che i due alberi di uscita
1 e 2 trasmettono all’esterno. Con ωc, ω1 e ω2 vengono invece indicate le velocita` di
rotazione del carter e dei due alberi. Per convenzione, si assume che le coppie e le
velocita` angolari siano positive se il flusso di potenza e` diretto dal motore alle ruote.
Nello studio dei rotismi epicicloidali e` utile introdurre il rapporto di trasmissione
τ0 del rotismo reso ordinario, cioe` del rotismo ottenuto da quello di partenza, in
cui si consideri fisso il portasatelliti: nel caso del differenziale automobilistico il
portasatelliti coincide con il carter. Applicando la formula di Willis al rotismo di
figura 3.12 e indicando con z1 e z2 il numero di denti dei due ingranaggi planetari





ω2 − ωc = −1 (3.3)
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Figura 3.12: Schema differenziale ordinario.
L’equazione (3.4) indica che le velocita` di rotazione dei due alberi 1 e 2 possono
essere qualsiasi, mentre la velocita` del carter e` sempre uguale alla loro media arit-
metica.
Le espressioni che legano le due coppie Ct1 e Ct2 alla coppia in ingresso Cc pos-
sono essere ricavate utilizzando tre relazioni: l’equazione di equilibrio alla rotazione,
l’equazione dell’energia cinetica e la formula di Willis. Nel caso in cui si studi il
comportamento del differenziale a regime queste tre equazioni forniscono il seguente
sistema: 
Cc − Ct1 − Ct2 = 0





Con Wd e` stata indicata la potenza dissipata a causa degli attriti interni presenti












ω1 − ω2 (3.7)
E’ possibile a questo punto esprimere la potenza dissipata per attrito come il
prodotto di una coppia di attrito interna al differenziale Cf , sempre positiva per
definizione e la differenza di velocita` angolare tra i due alberi di uscita:
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Wd = Cf |ω1 − ω2| (3.8)
Sulla base dell’equazione appena scritta, e` possibile ricavare le espressioni delle




− Cf |ω1 − ω2|






ω1 − ω2 (3.10)
Nel caso in cui le velocita` dei due alberi 1 e 2 siano diverse, le coppie trasmesse
all’esterno valgono quindi:


















Le equazioni appena ricavate mostrano che a causa delle perdite interne il dif-
ferenziale trasmette sempre una coppia maggiore all’albero d’uscita che ruota a
velocita` inferiore.
Il caso ω1 = ω2 merita alcune considerazioni particolari. Infatti le due espressioni
(3.9) e (3.10) contengono una forma indeterminata del tipo 0
0
, e devono esser valutate
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In un differenziale open, la presenza di forze di attrito interno (es; coulombiano
o viscoso) ostacola la nascita di movimenti relativi tra i membri del differenziale,
sia nel caso ω1 6= ω2, sia nel caso di differenziale bloccato. A partire da questa
situazione iniziale con velocita` ω1 e ω2 uguali, lo sblocco del differenziale e` possibile
solo dopo che siano state superate le resistenze al moto relativo dovute agli attriti
interni. Oltre alle forze di trazione necessarie per far avanzare il veicolo, la strada
deve quindi trasmettere alle due ruote collegate dal differenziale due forze longitu-
dinali di verso opposto, capaci di portare allo sblocco del differenziale.
Le forze di attrito che si generano tra le superici in contatto all’interno del dif-
ferenziale tendono quindi a bloccare tra di loro i due alberi di uscita. Questo com-
portamento e` ben rappresentato in figura 3.13 che mostra un piccolo gradino nella
funzione (Ct2 − Ct1) in corrispondenza del bloccaggio del differenziale.
Figura 3.13: Caratteristica differenziale ordinario.
Poiche´ le forze di attrito scambiate tra le varie superfici in contatto aumentano
all’aumentare del modulo della coppia Cc globalmente trasmessa dal differenziale,
anche il gradino della funzione (Ct2 − Ct1) aumenta all’aumentare di |Cc|. Si noti
inoltre in figura che la differenza tra le due coppie trasmesse all’esterno quando
ω1 6= ω2 e` leggermente inferiore al valore massimo che questa differenza puo` assumere
nella condizione di bloccaggio: cio` e` dovuto al fatto che il coefficiente di attrito
statico tra le superfici e` sempre leggermente maggiore del coefficiente di attrito
dinamico.
La trattazione presentata e` valida indipendentemente dall’entita` della coppia di
attrito interna Cf e sara` pertanto riutilizzata in questo testo. Tuttavia nel differen-
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ziale ordinario la differenza tra le coppie Ct1 e Ct2 trasmesse all’esterno e` molto
piccola. Un ordine di grandezza per Cf potrebbe essere Cf = (0, 05÷ 0, 09)|Cc|.
Un differenziale open assicura quindi alle due ruote coppie quasi uguali, quindi
la strada applica ai due pneumatici forze longitudinali che differiscono poco tra di
loro. In talune situazioni questa caratteristica e` apprezzata in quanto una ripar-
tizione simmetrica della coppia, e quindi delle forze longitudinali che si scambiano
nel contatto tra ruote motrici e strada, non da contributi significativi alla nascita di
momenti di imbardata e non ha dunque effetti sul comportamento direzionale della
vettura, sia in fase di accelerazione che in fase di rilascio.
Il differenziale open presenta tuttavia un grosso svantaggio: poiche` la ripartizione
della coppia motrice tra le due ruote di uno stesso assale e` simmetrica o quasi, la ca-
pacita` di trazione del veicolo e` fortemente limitata da quella della ruota con minore
aderenza. Si consideri per esempio il caso estremo in cui una delle ruote motrici per-
da completamente aderenza. Il differenziale open non puo` che ripartire equamente la
coppia motrice tra le due ruote quindi, per garantire l’equilibrio alla rotazione della
ruota che ha perso aderenza, trasmette due coppie quasi nulle. La ruota che ha
mantenuto aderenza con il terreno, ricevendo dal differenziale una coppia motrice
molto bassa, rallenta, mentre la ruota che ha perso aderenza aumenta la propria
velocita` di rotazione. Se questa condizione persiste, la differenza tra le velocita` di
rotazione delle due ruote continua ad aumentare, fino ad arrivare in breve tempo
all’arresto completo della ruota con buona aderenza; l’altra ruota, per la formula di
Willis, continua a girare ad una velocita` doppia di quella della scatola del differen-
ziale. Con un differenziale open la capacita` di trazione del veicolo risulta fortemente
penalizzata; infatti nel caso in cui le due ruote motrici si trovino in condizioni di
aderenza diverse, la massima forza longitudinale che l’assale puo` trasmettere global-
mente alla strada e` circa il doppio della massima forza longitudinale che puo` essere
trasmessa dalla ruota con aderenza minore. In questo modo la capacita` di trazione
della ruota con migliore aderenza non viene sfruttata in pieno, e il trasferimento di
potenza a terra non risulta ottimale.
La capacita` di trazione di un veicolo puo` essere notevolmente migliorata aumen-
tando l’entita` della coppia di attrito Cf , come risulta dalla figura 3.13. All’aumentare
della coppia di attrito, aumenta la differenza tra le due coppie trasmesse agli alberi
di uscita del differenziale, cioe` aumenta la asimmetria nella ripartizione della coppia
motrice; nel caso in cui le due ruote si trovino in condizioni di aderenza diverse,
la ruota con migliore aderenza puo` ricevere dal differenziale una coppia motrice
superiore a quella della ruota con minore aderenza.
Grazie alla presenza della coppia di attrito interna Cf , il differenziale si oppone
3.3. Il differenziale 37
alla nascita di movimenti relativi tra i suoi organi e trasmette una coppia motrice
inferiore alla ruota che tende a girare con velocita` maggiore, cioe` alla ruota che ha
minore aderenza. L’attrito interno al differenziale previene quindi lo slittamento
della ruota con aderenza peggiore a partire da una condizione di blocco o comunque
ne limita lo slittamento nel caso abbia gia` perso aderenza; contemporaneamente
viene indirizzata una maggiore percentuale della coppia motrice verso la ruota con
migliore aderenza, cioe` verso l’utilizzatore che puo` meglio trasmettere potenza a
terra. In questo modo la capacita` di trazione di entrambe le ruote e` meglio sfruttata.3
La possibilita` di migliorare la trazione di un veicolo, aumentando intenzionalmente
la coppia di attrito Cf del differenziale, e` la ragione che ha spinto verso il progetto dei
cosiddetti differenziali autobloccanti; questi differenziali sono infatti caratterizzati
dalla presenza di forze di attrito interne molto piu` elevate di quelle che si trovano
normalmente in un differenziale open.
Le varie tipologie di differenziali autobloccanti rappresentano quindi tutte una
evoluzione del differenziale ordinario, e differiscono tra di loro esclusivamente per
la particolare soluzione costruttiva adottata allo scopo di incrementare le forze di
attrito interne. La trattazione appena svolta del differenziale open puo` quindi essere
applicata al differenziale autobloccante che sara` presentato in questo capitolo, e
costituisce la base fondamentale per comprenderne il principio di funzionamento.
Nello studio dei differenziali con rapporto di trasmissione τ0 = −1 e` spesso
utile introdurre il concetto di sbilanciamento di coppia, da intendersi come grado
di asimmetria nella ripartizione della coppia motrice che il differenziale e` in grado
di determinare. Facendo riferimento al caso in cui il flusso di potenza sia diretto
dal motore alle ruote, e la coppia Cc sia quindi positiva, questo concetto puo` essere
espresso sulla base del parametro TBR (Torque Bias Ratio), definito come il rap-










Un altro parametro spesso utilizzato per descrivere il comportamento di un differen-




Dalle precedenti relazioni e` possibile ricavare la relazione esistente tra TBR e b, nel
3D’altra parte, maggiore e` Cf e maggiori sono le perdite di potenza all’interno del differenziale.
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In base alla relazione appena scritta, un bloccaggio del differenziale del 100% ovvero
b = 1, e` possibile solo con un TBR infinito.
3.3.2 Il differenziale bloccato
Si parla di differenziale completamente bloccato quando il differenziale ha atti-
vato un dispositivo capace di rendere torsionalmente solidali tra loro i due alberi di
uscita 1 e 2. Le due ruote sono pertanto costrette ad assumere la stessa velocita` di
rotazione. Questo tipo di differenziale e` utilizzato tipicamente nei veicoli fuoristrada,
ma una situazione analoga si puo` avere nei kart dove il differenziale non e` presente
e il collegamento tra le ruote e` realizzato con un assale rigido.
Le coppie che il differenziale bloccato applica a ciascun semiasse possono esser
ricavate imponendo l’equilibrio alla rotazione di tutto l’assale, che ruota in modo
rigido. Le forze che i due pneumatici ricevono nel contatto con la strada dipendono
da molti fattori, quali lo scorrimento pratico di ciascuna ruota, il carico verticale,
l’angolo di deriva, le condizioni di aderenza, la pressione di gonfiaggio.
La massima capacita` di trazione dell’assale e` uguale alla somma delle capacita` di
trazione delle singole ruote. Il differenziale bloccato infatti e` in grado di trasmettere
tutta la coppia in ingresso ad una sola ruota, lasciando completamente scarica l’altra.
D’altra parte, un differenziale completamente bloccato ha delle forti ripercussioni
sul comportamento del veicolo in curva. Si osservi in proposito la figura 3.14, in cui
e` rappresentato un veicolo con assale posteriore rigido. In questo caso le due ruote
posteriori sono costrette a ruotare alla stessa velocita`: la ruota interna alla curva
gira quindi ad una velocita` superiore a quella che avrebbe con un differenziale open,
e la ruota esterna alla curva ad una velocita` inferiore. La strada applica quindi alla
ruota interna una forza longitudinale che tende a farla girare a velocita` inferiore,
mentre applica alla ruota esterna alla curva una forza longitudinale che tende a
farla girare piu` velocemente.4 Sull’assale si genera un momento di imbardata che si
oppone alla curva, e che porta quindi il veicolo verso il sottosterzo.
Un differenziale completamente bloccato presenta inoltre i seguenti svantaggi:
• limita la possibilita` di un veicolo di percorrere curve molto strette a causa
dell’effetto sottosterzante.
4Essendo le ruote motrici queste due forze si sovrappongono a due forze di trazione della stessa
entita`.
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Figura 3.14: Effetto di un differenziale bloccato in curva
• i forti slittamenti tra ruota e terreno, che nascono percorrendo una curva
stretta, causano usura del battistrada.
• lo stato di tensione all’interno dei vari organi dell’assale si aggrava.
Tutti questi fenomeni sono poi amplificati nel caso in cui le ruote motrici siano in
condizioni di buona aderenza, cioe` quando il coefficiente di attrito tra pneumatico e
strada e` alto.
3.3.3 Il differenziale autobloccante
I differenziali autobloccanti rappresentano un compromesso di condizioni tra le
caratteristiche proprie del differenziale ordinario e le caratteristiche tipiche del dif-
ferenziale bloccato. I differenziali autobloccanti sono di fatto dei differenziali ordinari
in cui la coppia di attrito interno Cf e` stata intenzionalmente incrementata. Esistono
molti modi per incrementare la coppia di attrito interno. In questo testo sara` preso
in esame il differenziale autobloccante a lamelle equipaggiato sull’ET1. I compo-
nenti principali di questo differenziale sono riportati nelle figure 3.15 e 3.16. Per
gli elementi interni alla scatola esiste un piano di simmetria pertanto qui verranno
descritti solamente gli elementi appartenenti ad una delle due meta`.
Questo differenziale e` provvisto di due dischi di frizione solidali torsionalmente
all’albero di uscita (dischi con dentatura interna) che vengono spinti a contatto con
altrettanti dischi solidali torsionalmente alla scatola del differenziale (dischi con den-
tatura esterna). E’ presente anche un anello di pressione torsionalmente solidale alla
scalola del differenziale grazie alla dentatura esterna. Sia l’anello di pressione che
i dischi hanno un grado di liberta` assiale. In un differenziale ordinario la coppia
motrice viene trasmessa dalla scatola del differenziale direttamente all’albero por-
tasatelliti. Diversamente nel differenziale autobloccante a lamelle la coppia motrice
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Figura 3.15: Differenziale autobloccante a lamelle Bacci nella
configurazione con i dischi a denti interni accoppiati.
Figura 3.16: Differenziale autobloccante a lamelle Bacci nella
configurazione con i dischi a denti interni alternati.
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in ingresso alla scatola del differenziale viene trasmessa interamente ai due anelli di
pressione che a loro volta la trasmettono all’albero portasatelliti. La particolarita`
di questo tipo di differenziale consiste nel fatto che gli anelli di pressione presen-
tano delle “rampe” che si trovano a contatto con l’albero portasatelliti. Pertanto,
a causa dell’angolo di inclinazione delle rampe, le forze di contatto (Fm) necessarie
a trasmettere il moto torsionale generano anche delle componenti di forza assiale
(N) che tendono ad allontanare tra loro i due anelli di pressione obbligandoli a
comprimere il pacco di frizioni d’attrito contro la scatola (vedi figura 3.17).
L’entita` delle forze assiali agenti su-
Figura 3.17: Triangolo delle forze
sulla rampa
gli anelli di pressione sono funzione del-
l’angolo di rampa:
N = Fm tanα (3.21)
Ogni rampa e` formata da due super-
fici inclinate raccordate tra loro. Cias-
cuna superficie si trova a lavorare alter-
nativamente o nel caso di coppia motrice o nel caso di coppia frenante (coppia
motrice negativa). Solitamente si tende a richiedere un grado di bloccaggio del dif-
ferenziale in frenata minore rispetto al grado di bloccaggio in accelerazione. Per
questo motivo le due superfici inclinate della rampa vengono realizzate con angoli
di inclinazione differenti fra loro.
Oltre alla scelta delle rampe in questo differenziale e` possibile un’altra regolazione
che determina il grado di bloccaggio. Si realizza alternando in modo diverso i dischi
di attrito solidali alla scatola del differenziale e i dischi di attrito solidali all’albero
di uscita come mostrano le figure 3.15 e 3.16. Complessivamente possiamo affer-
mare che il grado di bloccaggio di questo differenziale presenta quattro possibilita`
di regolazione che il costruttore garantisce corrispondere a: 20%, 30%, 40%, 60%.
Con riferimento alla figura 3.18 studiamo l’equilibrio alla rotazione della scatola
del differenziale supponendo che ω2 < ω1.
Mc − 4FtR− Cf + Cf = 0 (3.22)
Dove con Ft si indica la componente della forza di contatto sui denti del satellite
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Figura 3.18: Schema del differenziale autobloccante a lamelle.
Per l’equilibrio del sottosistema formato da albero portasatelliti e satelliti vale:










tanα = kCc (3.26)
Questa espressione mette in evidenza il fatto che la forza esercitata sui dischi di
attrito e` direttamente proporzionale alla coppia in ingresso al differenziale Mc. La
coppia di attrito Cf e` invece data dal prodotto della forza normale di chiusura delle
frizioni N per il coefficiente di attrito:
Cf = mN (3.27)
Il coefficiente di attrito m e` a sua volta funzione di altri parametri tra i quali
principalmente la differenza di velocita` tra le superfici a contatto. In particolare se
le superfici a contatto non hanno moto relativo il coefficiente di attrito sara` di tipo
statico, altrimenti di tipo dinamico.
m = m(∆ω) (3.28)
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Dove ∆ω = ω2 − ω1. La figura 3.19 riporta sia l’andamento reale di m che l’anda-
mento approssimato utilizzato nel modello.
Figura 3.19: Andamento reale ed approssimato di m.
Questo tipo di differenziale si comporta quindi come un differenziale bloccato
fintanto che la differenza delle coppie alle ruote M1 e M2 con supera due volte
Cf (vedi equazione (3.17)). Al momento che viene soddisfatta questa condizione il
differenziale si sblocca e le superfici di attrito prendono un moto relativo tra di loro,
generando le coppie di attrito Cf dissipative. Il fatto che il differenziale sia sbloccato
dipende anche dalle condizioni operative (per esempio dalla coppia motrice/frenante
presente come visto sopra) per cui al momento che la condizione sopra non e` piu`
soddisfatta, questo si blocchera` nuovamente. Nella figura seguente e` riportato un
diagramma di flusso che spiega la logica di intervento del differenziale autobloccante
a lamelle. Tale logica e` stata utilizzata ovviamente anche nel modello ADAMS
dell’ET1.
Figura 3.20: Logica di intervento del bloccaggio nel differenziale autobloccante.
E’ importante qui sottolineare il fatto che mentre nel caso di differenziale sbloc-
cato i gradi di liberta` del sistema rimangono invariati; nel caso di differenziale bloc-
cato invece il problema diventa iperstatico e la soluzione risulta indeterminata; la
ripartizione della coppia motrice su ciascuna ruota sara` funzione solamente delle
condizioni locali in cui si trovano i pneumatici.
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Il precarico
Nei differenziali autobloccanti a lamelle vengono solitamente impiegati degli ele-
menti elastici con lo scopo di garantire un certo precarico nella chiusura dei dischi
di attrito.
Il precarico delle frizioni e` indispensabile per mantenere la capacita` di trazione del
veicolo nei casi in cui almeno una ruota perda aderenza e la coppia motrice sia
bassa. Infatti in queste condizioni l’azione di bloccaggio del differenziale e` possibile
solamente se i due alberi di uscita oppongono una qualche resistenza alla coppia ap-
plicata alla scatola. Si consideri ad esempio un veicolo che parta da fermo fornendo
una coppia motrice bassa e con una ruota con aderenza nulla (es; sul ghiaccio). In
assenza di precarico il differenziale si comporta praticamente come un differenziale
open, poiche` la forza Cf e` quasi nulla. Un differenziale open collegato ad una ruota
con aderenza nulla non trasmette a terra nessuna coppia. L’eventuale precarico per-
mette invece fin dalla partenza la chiusura delle frizioni (Cf 6= 0) e permette quindi
di trasmettere potenza a terra attraverso la ruota che ha mantenuto aderenza con il
terreno.
Esistono principalmente due modi diversi di precaricare un differenziale autobloc-
cante:
• caso a: molle Belleville precaricate posizionate tra la scatola
del differenziale e i dischi di attrito.
• caso b: molla elicoidale precaricata posta tra i due planetari.
Ciascuno dei due metodi determina una legge di chiusura delle frizioni differente e
quindi influenza in modo diverso anche il comportamento sovra-sottosterzante della
vettura.
Vediamo con qualche schema le leggi di chiusura delle frizioni nei due casi. Per
simmetria geometrica delle parti interne si riporta solamente meta` differenziale uti-
lizzando vincoli opportuni. Si suppone inoltre che tutti i corpi siano infinitamente
rigidi ad eccezione appunto dell’elemento elatico (molla Belleville o molla elicoidale).
caso a
La figura 3.21 mostra uno schema degli elementi su cui agisce la forza elastica della
molla Belleville.
La figura 3.22(a) mostra invece i diagrammi di corpo libero relativi alle sole
forze assiali. Poiche´ sui dischi di frizione non agiscono forze esterne il diagramma
puo` essere ridotto come in figura 3.22(b).
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Figura 3.21: Schema del differenziale precaricato secondo il caso a.
(a) (b)
Figura 3.22: Diagrammi di corpo libero (a) e diagrammi di corpo libero per sistema
ridotto (b).
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Nelle figure 3.23(a) e 3.23(b) sono riportate rispettivamente le caratteristiche
reale e approssimata della molla Belleville. Con Fd e` indicata la forza di chiusura
del pacco frizioni. La forza esercitata dalla molla per piccole deformazioni (∆→ 0)
ha poco interesse in questo caso, dal momento che si suppone che sia precaricata ad
un valoore di ∆ superiore, cioe` che sia sempre sufficientemente precaricata.
(a) (b)
Figura 3.23: Caratteristica reale (a) e approssimata (b) della molla Belleville.
Quindi:
se N = 0 (no coppia motr./fren.) ⇒ R1 = R2 = Fdischi = Fpre
se 0 < N < Fpre ⇒ R1 = N − Fpre ; Fd = Fpre
se N > Fpre ⇒ R1 = 0 ; R2 = N ; Fd = N
La figura 3.24(a) mette in relazione la forza assiale N agente sull’anello di pres-
sione con la forza Fd di chiusura del pacco frizioni. Considerando che N = kCc (vedi
eq.(3.26)) e che Cf ∝ Fd si puo` affermare che l’andamento qualitativo della coppia
di attrito interno al differenziale Cf in funzione della coppia motrice Cc e` quello
indicato in figura 3.24(b).
caso b
Per completezza riportiamo anche il caso di differenziale precaricato con molla ad
elica interposta tra i due planetari, anche se questo tipo di soluzione non e` stato
impiegato sull’ET1.
Il relativi diagrammi di corpo libero relativi alle sole forze assiali sono riportati
in figura 3.26(a).
Supponiamo che R1 = Fpre in qualsiasi condizione di impiego. Infatti anche se la
curva caratteristica di una molla ad elica e` lineare, supponendo che la deformazione
di questa sia piccola, l’assunzione Fpre = cost e` valida. Poiche´ su molla e planetario
non agiscono forze esterne, ai fini preposti lo schema puo` essere semplificato come in
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(a) (b)
Figura 3.24: (a) Forza di chiusura del pacco frizioni (Fd) in funzione della forza assiale
agente sull’anello di pressione (N).
(b) Coppia di attrito interno del differenziale (Cf ) in funzione della
coppia motrice/frenante (Cc).
Figura 3.25: Schema del differenziale precaricato secondo il caso b
(a) (b)
Figura 3.26: Diagrammi di corpo libero (a) e diagrammi di corpo libero per sistema
ridotto (b).
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figura 3.26(b). Si fa notare che la forza R1 agente sul satellite e` la sola forza dovuta
all’azione della molla; tutte le altre azioni sono comprese in N . Allora:
se N = 0 (no coppia motr./fren.) ⇒ R2 = Fd = Fpre
se N > 0 ⇒ R2 = Fd = Fpre + F1
Quindi analogamente al caso precedente si ricava l’andamento di Fd in funzione
di N (figura 3.27(a)) e poi quello di Cf in funzione di Cc (figura 3.27(b)).
(a) (b)
Figura 3.27: (a) Forza di chiusura del pacco frizioni (Fd) in funzione della forza assiale
agente sull’anello di pressione (N).
(b) Coppia di attrito interno del differenziale (Cf ) in funzione della
coppia motrice/frenante (Cc).
Utilizzando la soluzione a, all’aumentare della coppia in ingresso Cc la resistenza
che il differenziale oppone allo sblocco resta costante fino a quando la forza di se-
parazione degli anelli di pressione non uguaglia la forza di precarico delle molle; da
questo punto in poi, ogni ulteriore aumento della coppia in ingresso al differenziale
fa aumentare la coppia di attrito interna Cf con legge lineare. Utilizzando invece
la soluzione b il precarico si somma sempre alle forze di separazione degli anelli di
pressione. Nel differenziale utilizzato sull’ET1 il precarico e` realizzato come nel caso
a, cioe` con l’impiego di molle Belleville precaricate.
3.3.4 Modellazione del differenziale
In virtu` della trattazione riportata nei paragrafi precedenti la coppia di attrito
Cf e` stata modellata matematicamente in ADAMS per avere un andamento come
quello riportato in figura 3.28. In pratica sara` costante al variare di ∆ω e contem-
poraneamente, in funzione di Cc, sara` del tipo gradino inizialmente e del tipo rampa
successivamente. Per valori di Cc negativi (coppia frenante) il grafico risulta sim-
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metrico rispetto all’origine come si evince dalla figura 3.19. Particolare attenzione
riveste la discontinuita` di questo grafico nell’origine.
Figura 3.28: Coppia di attrito Cf in funzione della coppia motrice Cc e di ∆ω.
In realta` il coefficiente angolare del grafico Cf (Cc) per Cc > 0 dovrebbe essere
diverso da quello per Cc < 0 a causa della diversa inclinazione delle rampe del-
l’anello di pressione in frenata e in accelerazione. Tuttavia in questo modello sono
stati considerati uguali tra loro dal momento che non sono previste prove con coppia
motrice Cc < 0. Nel modello ADAMS dell’ET1 il differenziale non e` stato modellato
fisicamente ma solo matematicamente con l’uso di una coppia di attrito che fa azione
e reazione sui due planetari, determinandone uno sbilanciamento nella coppia alle
ruote secondo le leggi (3.15), (3.16) e (3.17).
E’ stato necessario inoltre l’impiego di SENSORI5 che fossero in grado di riconoscere,
in base alla differenza di coppia alle ruote, se il differenziale sia nella condizione di
“bloccato” o “sbloccato”; la logica che determina questa discriminazione e` schema-
tizzata in figura 3.20.
Nel caso ci siano le condizioni affinche` il differenziale sia bloccato, un MOTION6
viene attivato7 in modo da rendere solidali nella rotazione le due ruote dell’assale
posteriore. Nella modellazione del differenziale dell’ET1 ci si e` serviti di due sensori
(sensor 5 e sensor 8) alternativamente attivati per le prove a velocita` costante
e a raggio costante. Si riporta in figura 3.30 la finestra per la configurazione del
sensor 5. Come si puo` notare questo sensore stoppa la prova una volta che e`
verificata la condizione:
5I sensori servono per ispezionare eventi ed eseguire alcune procedure mentre la simulazione e`
in corso.
6Permette di descrivere uno spostamento relativo sia traslazionale che rotazionale tra due parti.
7In ADAMS si puo` decidere di far partecipare o meno un oggetto alla simulazione semplicemente
attivandolo o disattivandolo.
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Figura 3.29: Modellazione del differenziale.
DELTA coppia assale post
2 C f
≥ 1 (3.29)
Con DELTA coppia assale post e` indicata la variabile che nella simulazione cal-
cola la differenza di coppia trasmessa a terra dalle due ruote dell’assale posteriore.
Con C f invece e` indicata la coppia interna di attrito del differenziale che e` data dalle
equazioni (B.4) e (B.10). In queste ultime, con prec lam diff e percent blocc
sono indicate due DESIGN VARIABLE8 corrispondenti rispettivamente al valore di
coppia di precarico del differenziale autobloccante e alla percentuale di bloccaggio;
la percentuale di bloccaggio corrisponde al coefficiente (o grado) di bloccaggio (eq.
(3.19)) moltiplicato per 100. L’addendo 0, 001 che si nota in figura 3.30 e` un ter-
mine aggiunto per risolvere un problema numerico; non modifica apprezzabilmente
i risultati della prova.
La coppia motrice presente in (B.4) e (B.10) invece e` la funzione di input che e`
stata definita nel paragrafo precedente; corrisponde alla coppia che il motore fornisce
alla scatola del differenziale. La presenza della funzione STEP(...) ha il solo scopo
di ritardare l’intervento di C f, calcolandola quindi solamente dopo il transitorio
iniziale; nei primi secondi di prova infatti viene fornita alla vettura una grande
8Con questo nome in ADAMS si indicano parametri a cui puo` essere assegnato un valore e
un campo di esistenza. Sono molto utili quando, come in questo caso, si vuole parametrizzare il
modello.
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coppia motrice in modo tale da portarla piu` rapidamente possibile alla velocita` di
regime.
Una volta che la simulazione e` stata fermata il programma provvede a disattivare
il vincolo che tiene bloccato il differenziale. La simulazione sara` poi automaticamente
riavviata dall’istante stesso in cui era stata stoppata.
Figura 3.30: Impostazioni per il sensore 5.
In questo modello le entita` appena descritte si presentano in due modalita` di-
verse. Ciascuna e` stata creata ad-hoc o per le simulazioni a velocita` costante o
per quelle a raggio costante. Si riconoscono all’interno del software per la loro
desinenza -V COST oppure -R COST. Differiscono solamente per gli intervalli di tem-
po in cui agiscono e per le grandezze che richiamano al loro interno. Senza perdere
di generalita` sono qui riportate solamente le grandezze prive della loro desinen-
za. Cos`ı per esempio il sensore 8, utilizzato nella simulazione a raggio costante,
differisce dal sensore 5 solo per il fatto di richiamare al suo interno la funzione
coppia motrice V COST anziche` coppia motrice R COST.
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3.4 Modellazione strada
La modellazione dei pneumatici e` stata trattata nel capitolo precedente. Qui si
intende solo accennare alla modellazione della strada, altrettanto importante quanto
i pneumatici; infatti le forze scambiate dai pneumatici sono trasmesse in prima
analisi per attrito e in generale questo dipende sempre dai corpi che si interfacciano
nel contatto. Nel modello e` stato utilizzato il modello di strada piana (2D) fornito
dal FSAE TTC, che permette di scalare i valori delle forze in base ad un coefficiente
correttivo per tenere conto della diversa superficie su cui viene utilizzata la vettura
rispetto alla superficie del nastro su cui sono stati testati i pneumatici. Il FSAE
TTC consiglia di usare un valore del coefficiente correttivo di 0,6 per schematizzare
bene un tipico asfalto della pista di un autodromo.
3.5 Simulazioni
Si e` gia` accennato ai sensori 5 e 8 per descrivere l’intervento del differenziale au-
tobloccante nel corso della simulazione. Sono presenti tuttavia altri sensori per con-
trollare l’evolversi di alcune grandezze nel corso della simulazione. Per completezza
si riporta di seguito l’elenco completo dei sensori presenti nel modello:
• SENSOR 1 deriva FL
• SENSOR 2 deriva FR
• SENSOR 3 deriva RL
• SENSOR 4 deriva RR
• SENSOR 5 sblocco diff Vcost
• SENSOR 6 long slip RL
• SENSOR 7 long slip RR
• SENSOR 8 sblocco diff Rcost
I sensori numerati da 1 a 4 monitorano il valore dell’angolo di deriva su ciascun
pneumatico e interrompono la prova quando il valore dell’angolo di deriva supera
una certa soglia. Tale soglia e` scelta opportunamente alta in modo che sia ra-
gionevole arrestare la prova. Dopo l’intervento di questi sensori la simulazione si
considera terminata definitivamente. Sono presenti inoltre i sensori numerati con
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6 e 7. Questi interrompono la simulazione e visualizzano un messaggio di errore
quando lo scorrimento longitudinale supera anche in questo caso una soglia molto
alta. In pratica questi sensori non permettono di avere slittamenti longitudinali del
pneumatico come nel caso in cui si fornisce troppa coppia motrice o come nel caso
di incipiente ribaltamento della vettura.
Le simulazioni effettuate con questo modello sono principalmente di 2 tipi:
• simulazioni a velocita` costante
La vettura si trova inizialmente ferma sulla strada. Dall’istante t=1 s all’is-
tante t=5 s una forza in direzione X viene applicata al centro ruota con lo scopo
di avvicinare rapidamente la vettura alla velocita` di regime senza problemi di
slittamento per i pneumatici. Dall’istante t=3 s in poi viene applicata invece
la coppia motrice alle ruote che verra` mantenuta fino alla fine della prova (vedi
eq. (B.2)).
Nel range di velocita` di prova (comprese tra 0 m/s e 55 m/s) la vettura ac-
quista stabilmente la velocita` di regime entro 10 s; pertanto all’istante t=10 s
inizia la sterzatura della vettura con una funzione monotona crescente.
In questo modo la vettura manterra` la velocita` costante e sterzera` progressi-
vamente. La traiettoria risultante sara` pertanto una spirale (figura 3.31) e la
prova verra` terminata al momento che uno dei sensori (da 1 a 7) percepiranno
un angolo di deriva eccessivo o un carico verticale troppo piccolo, sintomo di
incipiente ribaltamento della vettura.
• simulazioni a raggio costante
In questa prova la vettura acquista inizialmente una piccola velocita` e al tem-
po t= 6,5 s inizia la sterzatura (vedi eq. (B.12)) tale da farle percorrere una
traiettoria di raggio fissato. Nel modello infatti non e` possibile la sterzatura
a veicolo fermo perche` il sottosistema TIRE (cioe` quello che applica le forze
dovute ai pneumatici) necessita di velocita` diverse da zero per funzionare cor-
rettamente. Successivamente il veicolo aumenta la propria velocita` e il pro-
gramma ricalcola istantaneamente il raggio della traiettoria e confrontandolo
con quello desiderato, imposto dall’utente attraverso una DESIGN VARIABLE.
Il controllo della sterzatura provvede a modificare l’angolo di sterzo in modo
da mantenere durante tutta la durata della prova la vettura sul raggio deside-
rato.
La vettura puo` percorrere traiettorie circolari con raggi che vanno da 10 a 200
m.
Come nel caso precedente la simulazione termina quando uno dei sensori che
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Figura 3.31: traiettoria della vettura in una prova a velocita` costante.
monitorano l’angolo di deriva dei pneumatici e lo scorrimento longitudinale
legge un valore al limite del proprio campo di esistenza.
ADAMS permette di avviare simulazioni secondo due modalita`: Interactive e
Scripted. La prima avvia un’unica simulazione e alcune regolazioni devono esser
fatte manualmente attraverso i comandi standard prima del lancio della simulazione.
La seconda invece esegue in sequenza un listato di operazioni memorizzate in un
apposito file di testo. In questo modello si e` fatto uso di ques’ultima modalita`
che risulta particolarmente vantaggiosa nel caso in cui tra 1 simulazione e l’altra e`
prevista la modifica di numerosi parametri. Si sono utilizzati due Scripted Files, uno
per la prova a velocita` costante e uno per la prova a raggio costante come indicano
le figure 3.32(a) e 3.32(b).
Prima del lancio delle simulazioni tutte le entita` nel modello (ad eccezione degli
attacchi delle barre di rollio) risultano attivate. Lanciando una SCRIPTED SIMULA-
TION il primo gruppo di istruzioni serve a disattivare le entita` che non si vuole che
concorrano nella simulazione (es; viene disattivato il MOTION STERZATURA R COST
quando si lancia una simulazione a velocita` costante). Successivamente il coman-
do SIMULATE/DYNAMIC fa avviare la simulazione. Se la prova viene stoppata da un
sensore di deriva ai pneumatici o di carico verticale la simulazione termina definiti-
vamente. Se invece la simulazione viene interrotta dal sensore (5 o 8) allora verranno
eseguite le istruzioni successive che prevedono di sbloccare il differenziale e disat-
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(a) (b)
Figura 3.32: Simulation Scripts per le prove a velocita` costante (a) e a raggio costante
(b).
tivare il sensore stesso che aveva fermato la prova. A questo punto la simulazione
riprende fino a che gli altri sensori non stoppano definitivamente la simulazione.
Nel modello la variazione del setting della vettura viene fatto modificando al-
cuni parametri di progetto (DESIGN VERIABLE). Alcuni di questi (es; la rigidezza
delle molle dele sospensioni) vengono modificate accedendo ai menu a tendina del
programma. Per altre invece si e` preferito creare una finestra (DIALOG BOX) dalla
quale sia possibile variare molto piu` rapidamente le variabili di progetto. Le variabili
modificabili sono indicate in figura 3.33. Una sola delle prime due variabili vengono
lette dal programma; nel caso di simulazione a velocita` costante viene letto solo
il valore della “Velocita` obiettivo” e viene ignorata dal programma il valore della
variabile “Raggio obiettivo”. Viceversa per le simulazioni a raggio costante.
3.6 Riepilogo delle ipotesi semplificative
Nella modellazione dell’ET1 in ADAMS si sono applicate una serie di semplifi-
cazioni che sono state giustificate nel corso di questo testo. Si riporta di seguito un
riassunto delle principali ipotesi semplificative:
• strada perfettamente piana (2D);
• corpi rigidi (eccetto barra antirollio, molle, pneumatici);
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Figura 3.33: Dialog Box.
• pilota schematizzato come corpo rigido fissato al telaio;
• ammortizzatori costituiti da molle e smorzatori lineari;
• coefficiente di attrito statico e di attrito dinamico coincidenti (µs = µd) per le
frizioni di attrito del differenziale autobloccante;
• si trascura l’effetto dovuto all’utilizzo dei pneumatici su cerchi con canale di 7
inches anziche` su cerchi di 6 inches. I dati sui pneumatici ricavati dal FSAE
TTC e utilizzati nel software ADAMS si riferiscono al pneumatico montato su
un cerchio di 6 inches;
• simulazioni eseguite in condizioni quasi-stazionarie.
Capitolo 4
Validazione del modello con dati
sperimentali
Il modello ADAMS dell’ET1 e` stato validato attraverso i dati sperimentali ri-
cavati durante i recenti test invernali che si sono svolti presso l’aeroporto militare
di Pisa. Lo scopo di questa attivita` sperimentale e` stato quello di individuare l’in-
fluenza dei parametri fondamentali di regolazione delle sospensioni sulla prestazione
della vettura nella prova di Skid-Pad (vedi paragrafo 1.5) e nello slalom.
4.1 Procedura test
Per l’occasione e` stato ideato il test CZZ che prevede 2 giri validi, ovvero senza
cambio di direzione ne` all’inizio ne` alla fine (quindi in regime stazionario), sia a
destra che a sinistra e uno slalom finale. Il layout completo della prova CZZ e`
rappresentato in figura 4.1. Il diametro interno della pista e` identico a quello della
prova di “SkidPad” (una delle prove previste dal regolamento Formula SAE), ed e`
pari a 15,25 m; in accordo con quanto riportato nel regolamento FSAE si stima un
valore di 17,10 m quale diametro della traiettoria del baricentro della vettura.
Figura 4.1: Layout per il test CZZ.
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Sono stati eseguiti 16 run (o prove) con 16 diverse configurazioni del setting.
La matrice che identifica per ogni run il valore dei parametri di regolazione e` stata
ottenuta in base al metodo DOE (Design Of Experiment). In particolare si e` fatto
uso del DOE fattoriale ridotto con 8 parametri e 2 livelli. Questo significa che i
parametri di regolazione sono 8 e vengono variati tra 2 livelli, identificati come alto
(+) e basso (-). La matrice completa di prove sarebbe stata da 256 run (28) che
viene ridotta a soli 16 run (fattore di riduzione 16) mantenendo comunque un piano
di prove equilibrato per ogni fattore. Questo si ottiene in quanto ogni parametro e`
provato un numero di volte uguale con valore (+) e (-).
Indice Parametro + - Unita` di misura
1 Camber ant. -1,5 -0,5 deg
2 Camber pos. -1,1 0 deg
5 Converg. ant. -1,2 1,7 deg
3 Converg. pos. -1,3 1,6 deg
4 Barra ant. HARD SOFT (posizione attacco)
6 Barra pos. HARD SOFT (posizione attacco)
7 Press. ant. 1,1 0,8 bar
8 Press. pos. 1,1 0,8 bar
La riduzione dei run comporta il cosiddetto confounding ovvero il confondere
l’effetto di parametri o interazioni degli stessi. Con la riduzione di prove effettuata,
si ha risoluzione IV ovvero si confonde l’influenza di alcune coppie di parametri
(interazioni di ordine 2 con interazioni di ordine 2) e di parametri con influenza
di terne di parametri (parametri con interazioni di ordine 3). Il secondo non e` un
problema in quanto l’effetto di parametri (ordine 1) e` statisticamente piu` importante
dell’effetto delle interazioni di ordine superiore. Il confondere interazioni di ordine
2 invece e` piu` delicato se si vogliono analizzare gli effetti combinati di coppie di
parametri. Nella seguente tabella si riportano i parametri e i valori che assumono
in corrispondenza dei livelli (+) e (-). La matrice dei setting utilizzati nei 16 run
effettuati e` riportata in figura 4.2.
Dei 16 run eseguiti, solamente 4 (quelli evidenziati in figura 4.2) sono con-
frontabili con il modello ADAMS dal momento che solo in questi viene utilizzata
una pressione di gonfiaggio dei pneumatici di 12 psi (0,8 bar) sia all’anteriore che
al posteriore. Il confronto con il modello simulato sara` effettuato pertanto solo su
questi 4 run.
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1 2 3 4 5 6 7 8
1 + + + + + + + +
2 + + + – + – – –
3 + + – + – + – –
4 + + – – – – + +
5 + – + + – – + –
6 + – + – – + – +
7 + – – + + – – +
8 + – – – + + + –
9 – + + + – – – +
10 – + + – – + + –
11 – + – + + – + –
12 – + – – + + – +
13 – – + + + + – –
14 – – + – + – + +
15 – – – + – + + +




Figura 4.2: Matrice di setting.
4.2 Confronto
La validazione del modello ADAMS dell’ET1 e` stata realizzata mettendo a con-
fronto i risultati delle simulazioni con i dati sperimentali ottenuti nella prova CZZ.
La grandezza discriminante in questo confronto e` il tempo sul giro. Nel test CZZ si
e` attribuito ad ogni run un “Best Lap” inteso come media tra il miglior giro a destra
e il miglior giro a sinistra. Per quanto riguarda il modello sono stati riprodotti i
rispettivi setting utilizzati nell’attivita` sperimentale ed e` stato invece misurato il
tempo sul giro in condizioni limite di aderenza su una prova a raggio costante su un
raggio pari a 8,55 m. La tabella in figura 4.3 mostra i valori ottenuti e misurati per
ciascuno dei 4 run.
Parametro Run n◦2 Run n◦3 Run n◦13 Run n◦16
Camber ant. -1,5◦ -1,5◦ -0,5◦ -0,5◦
Camber pos. -1,1◦ -1,1◦ 0◦ 0◦
Converg. ant. -1,2◦ 1,7◦ -1,2◦ 1,7◦
Converg. pos. -1,3◦ 1,6◦ -1,3◦ 1,6◦
Barra ant. SOFT HARD HARD SOFT
Barra pos. SOFT HARD HARD SOFT
Best Lap 5,40 s 5,65 s 5,21 s 5,35 s
Si nota un sostanziale accordo ad eccezione dei run 3 e 16, nei quali l’errore e`
un po’ piu` grossolano. Sono rispettate tuttavia le tendenze al variare dei 4 settings,
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Figura 4.3: Tempo dello SkidPad (R = cost = 8,55 m) misurato nei test (in nero) e
in output dalle simulazioni (in rosso).
benche` questi siano molto diversi tra loro. I tempi in figura sono stati ottenuti con
un fattore correttivo del coefficiente di attrito pari a 0,6. Si fa notare che e` stata
simulata anche la situazione di asfalti diversi variando il fattore correttivo di attrito
nell’intorno del valore 0,6. Si nota che l’andamento qualitativo risulta pressoche´
invariato mentre si osserva una traslazione dei tempi con una sensibilita` di circa
0,35 s per ogni decimale del coefficiente correttivo di attrito. L’errore percentuale sui
tempi per ogni run comparato e` riportato nella stessa figura 4.3. L’errore massimo
nel tempo ottenuto con la simulazione rispetto al tempo ottenuto sperimentalmente
nei tests risulta pari al 4%.
Capitolo 5
Simulazioni dinamiche
Gran parte delle simulazioni dinamiche del modello ADAMS sono svolte per
capire le prestazioni in termini di tenuta e gradiente di sottosterzo della vettura
al variare dei numerosi parametri del setting in prove a velocita` costante e a raggio
costante. In particolare poi il modello e` stato utilizzato per stabilire una prima messa
a punto (setting) dell’ET1 al tempo in cui la vettura era in fase di assemblaggio,
riducendo quindi i tempi di sviluppo. Avendo avuto a disposizione poco tempo per
testare e sviluppare la vettura prima della gara FSAE di Fiorano (20-22 Settembre
2008), questo strumento si e` rivelato particolarmente utile. Si e` inoltre utilizzato il
modello per tracciare le superfici di maneggevolezza validando quindi la critica alla
teoria classica del diagramma di maneggevolezza.
5.1 Settings
Per lo studio del comportamento dinamico della vettura si sono svolte numerose
simulazioni. Alcune di queste riguardano la risposta alla variazione di specifici
parametri quali le barre antirollio e il differenziale; in questo modo si e` potuto
ottenere una panoramica dell’influenza di questi sottosistemi sulla dinamica della
vettura. I risultati ottenuti sono stati interessanti e qualitativamente preziosi per
conoscere i parametri su cui intervenire per modificare alcune caratteristiche della
vettura.
Barre antirollio
Si riportano di seguito alcuni interessanti risultati prestazionali che sono stati
ottenuti con questo modello, finalizzati allo studio del comportamento della vettura
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al variare dei numerosi parametri di setting. La figura 5.1 mostra i diagrammi di
maneggevolezza (nell’accezione classica del termine) per prove a velocita` costante
(nel caso particolare 17 m/s) al variare della posizione di attacco delle barre antirollio
per una configurazione fissata degli altri parametri (non necessariamente ottimizzati)
quali: differenziale, angoli di camber, angoli di convergenza, ecc... Ricordiamo che
ciascuna barra prevede 4 tipi di regolazione: HARD, MEDIUM, SOFT e disconnessa.
Dopo aver visto che quest’ultima regolazione portava a dei valori troppo elevati di
rigidezza a rollio della vettura e` stata esclusa da questo studio. Pertanto si sono
ottenute le 9 curve di maneggevolezza corrispondenti ai 9 setting (3 all’anteriore e
3 al posteriore).
Figura 5.1: Diagrammi di maneggevolezza al variare del setting delle barre antirollio.
In figura 5.2 sono riportati gli angoli di rollio in funzione dell’accelerazione la-
terale normalizzata per le medesime configurazioni di barre antirollio. Nella figura
5.1 possiamo notare come la configurazione delle barre di rollio influenzi in mo-
do significativo la caratteristica della vettura. In pratica si passa da assetti al-
tamente sottosterzanti al limite di aderenza (K > 0, |K| elevato) ad altri alta-
mente sovrasterzanti al limite di aderenza (K < 0, |K| elevato). Questo effetto e`
dovuto al diverso trasferimento di carico verticale tra le ruote dello stesso assale e
conseguentemente al diverso livello di saturazione della forza laterale ottenibile su
quell’assale.
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Figura 5.2: Angoli di rollio in funzione dell’accelerazione laterale al variare del setting
delle barre antirollio.
Differenziale
Come gia` anticipato, una particolare attenzione e` stata riservata in questo lavoro
al differenziale. La figura 5.3(a) mostra la variazione del diagramma di maneggevo-
lezza (ancora una volta nell’accezione classica del termine) in funzione del precarico
del differenziale autobloccante in prove a velocita` costante. La figura 5.3(b) invece
mostra la variazione in funzione del grado di bloccaggio del differenziale a parita` di
precarico.
In entrambe le figure le curve in colore rosso corrispondono ad un differenziale
con precarico pari a 0 Nm e grado di bloccaggio pari 0 (in pratica un differenziale di
tipo open). Le curve invece in colore blu corripondono ad un differenziale bloccato
(anche se questa configurazione non e` prevista sull’ET1). In accordo con quanto ci
si aspettava, tali diagrammi di maneggevolezza hanno un gradiente di sottosterzo
sensibilmente differente per piccole accelerazioni laterali. Quest’effetto e` dovuto
alla presenza di un momento di imbardata aggiuntivo sull’assale posteriore nelle
equazioni di equilibrio; termine che invece non si presenta in presenza di differenziale
open.
La figura 5.3(a) mostra diagrammi di maneggevolezza ottenuti per diversi valori
di precarico del differenziale ma tutti con grado di bloccaggio paria a 0. Si osserva
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(a) (b)
Figura 5.3: Influenza del precarico (a) e del grado di bloccaggio (b) del differenziale sul
diagramma di maneggevolezza per un determinato setting della vettura.
come il diagramma di maneggevolezza (che ricordiamo essere calcolato in condizioni
quasi-stazionarie) segua inizialmente la curva relativa al differenziale bloccato. Suc-
cessivamente al momento dello sblocco del differenziale autobloccante il diagramma
segue un andamento completamente diverso dal precedente. Tali curve sono ricavate
per gradi di bloccaggio pari a zero e questo comporta che la coppia di attrito interno
si mantiene costante durante tutta la prova ed e` indipendente dalla coppia motrice.
Questo fa si che tali diagrammi di maneggevolezza siano qualitativamente simili (e
quasi paralleli) al diagramma ricavato con differenziale open. Si nota inoltre un
differente valore massimo dell’accelerazione laterale al limite di aderenza in funzione
del precarico del differenziale.
La figura 5.3(b) riporta alcune curve ricavate per lo stesso valore del precarico ma
per differenti valori del grado di bloccaggio. Notiamo in questo caso come il punto di
distacco dei diagrammi dalla curva relativa al differenziale bloccato (sbloccaggio del
differenziale) avvenga sempre nello stesso punto (in realta` un punto molto vicino).
Dopo lo sblocco pero` il gradiente di sottosterzo e` differente in funzione del grado
di bloccaggio ed e` sempre piu` marcato all’aumentare dell’ accelerazione laterale;
daltronde nel corso della simulazione alla vettura viene applicata sempre piu` coppia
5.2. Ottimizzazione di una prova 65
motrice alle ruote per mantenere la velocita` di avanzamento costante (si veda figura
3.24(b)). Tendenzialmente notiamo che a parita` di accelerazione laterale, il gradiente
di sottostenzo K aumenta all’aumentare del grado di bloccaggio.
5.2 Ottimizzazione di una prova
Il lavoro di ottimizzazione e` volto soprattutto all’ottenimento di un diagramma
di maneggevolezza con determinate caratteristiche in una prova a velocita` costante.
La velocita` di avanzamento scelta e` pari a 17 m/s e corrisponde ad un valore di poco
inferiore alla velocita` media che si riscontra nelle prove di Autocross ed Endurance
per le gare Formula SAE.
Le caratteristiche richieste al relativo diagramma di maneggevolezza sono un
compromesso tra l’ottenimento della massima accelerazione laterale e una caratte-
ristica sottosterzante con un gradiente di sottosterzo K piu` piccolo possibile, (ossia
K > 0, K → 0).
Il lavoro di ottimizzazione si e` svolto variando i seguenti parametri del setting:
convergenza ruote anteriore e posteriore, angolo di camber per le ruote anteriori e
posteriori, precarico del differenziale, grado di bloccaggio del differenziale. Tutti gli
altri parametri sono stati fissati coerentemente con le caratteristiche reali dell’ET1 e
sulla base dei risultati di altri studi paralleli a questo. Cos`ı per esempio il coefficiente
di smorzamento dinamico degli ammortizzatori risulta ottimizzato in un lavoro sulle
sospensioni che studia i modi propri della vettura e la forza verticale agente sui
pneumatici in presenza di ostacoli.
L’ottimizzazione avviene in modo iterativo, variando un parametro del setting
alla volta tra una simulazione e la successiva. Terminata ogni simulazione si con-
trollavano gli effetti nel post-processore che il parametro ha avuto sulle piu` impor-
tanti grandezze ai fini della dinamica; in particolare si e` controllato il diagramma di
maneggevolezza e le rigidezze di deriva su ciascun assale nel corso della simulazione.
Da quest’ultime e` stato possibile capire se e quanto la forza laterale di ogni assale
fosse lontana dalle condizioni di saturazione.
Alla fine del processo di ottimizzazione un setting che soddisfaceva bene l’esigenze
di cui sopra e` stato individuato in:
Camber anteriore = 0,5 deg Camber posteriore = 0 deg
Convergenza anteriore = 1,5 deg Convergenza posteriore = -0,5 deg
Barra rollio anteriore = MEDIUM Barra rollio posteriore = SOFT
Precarico differenziale = 10 Nm Percent. bloccaggio differenziale = 40
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Questo setting restituisce un diagramma di maneggevolezza come in figura 5.4 e
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Figura 5.4: Diagramma ottimizzato per una prova a velocita` costante pari a 17 m/s.
5.3 The Handling Surface
Trascurando gli effetti aerodinamici, le equazioni di equilibrio per una vettura
dotata di differenziale bloccato o autobloccante come nel caso dell’ET1 sono (vedi
[2], [3] e [4]): 
m(u˙− vr) = Fx2 − Fy1δ
m(v˙ − ur) = Fy1 + Fy2
Jr˙ = Fy1a1 − Fy2a2 + Mz2
(5.1)
dove
Fx2 = Fx21 + Fx22, Fy1 = Fy11 + Fy12, Fy2 = Fy21 + Fy22 (5.2)
e
Mz2 = (Fx22 − Fx21)t2
2
(5.3)
















Figura 5.5: Derive di assale in funzione dell’accelerazione laterale per la stessa prova
della figura precedente.
Avendo un differenziale non-open le forze Fx22 e Fx21 sono in generale differenti
(Fx22 6= Fx21).
Le forze longitudinali e laterali agenti sui pneumatici sono indicate rispettivamente
con Fxij e Fyij; i = 1 indica l’assale anteriore, i = 2 l’assale posteriore; j = 1
indica la ruota sinistra, j = 2 la ruota destra; δ indica l’angolo di sterzo sulle
ruote anteriori; u,v,r indicano rispettivamente la velocita` longitudinale, la velocita`
laterale e la velocita` di imbardata; m e J indicano la massa e il momento di inerzia
rispetto all’asse verticale passante per il centro di massa; a1 e a2 indicano la distanza
longitudinale tra il centro di massa e gli assali anteriore e posteriore.
Le equazioni di equilibrio di una vettura con differenziale autobloccante dif-
feriscono dalle equazioni di equilibrio per il modello monotraccia classico (dotato di
differenziale open) per la presenza di un momento di imbardata Mz dovuto all’effet-
to del differenziale autobloccante. Questo momento Mz influisce sensibilmente sul
comportamento direzionale della vettura e come accennato in precedenza rende il
diagramma di maneggevolezza dipendente dalla manovra.
Senza soffermarci sulla dimostrazione dell’esistenza della superficie di manegge-
volezza (per la quale si rimanda agli articoli [2], [3] e [4]) si riporta qui solamente
la validazione empirica che e` stata fatta a questo approccio per mezzo del modello
ADAMS in oggetto.
In figura 5.6 si mettono a confronto i diagrammi di maneggevolezza per prove a
velocita` costante ottenute per diverse velocita` nelle situazioni di differenziale open
(Mz = 0) e di differenziale completamente bloccato (Mz 6= 0). Possiamo notare
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che nel caso di differenziale open le curve sono quasi coincidenti al variare della
velocita`. Come era lecito attendersi questo non accade invece nel caso di differenziale
completamente bloccato e i relativi diagrammi di maneggevolezza risultano molto
diversi tra loro. Questo conferma la tesi che nel caso di vettura dotata di differenziale
non-open il diagramma di maneggevolezza e` in generale funzione della manovra.
Figura 5.6: Diagrammi di maneggevolezza ottenuti con prove a velocita` costante per
i casi di differenziale open e differenziale completamente bloccato.
Si e` inoltre utilizzato il modello per approssimare le superfici di maneggevolezza,
validando quindi la critica alla teoria classica del diagramma di maneggevolezza.
La figura 5.7 riporta una mappatura di curve ottenute con diverse prove a velocita`
costante, a raggio costante e ad angolo di sterzo costante.
In buon accordo con la critica al diagramma di maneggevolezza, queste curve





α1−α2 e caratterizza completamente un veicolo. Ricordiamo che sono state indicate
con:
ay l’accelerazione laterale della vettura
g l’accelerazione di gravita`
l il passo della vettura
R il raggio della traiettoria percorsa
α1 l’angolo di deriva dell’assale anteriore
α2 l’angolo di deriva dell’assale posteriore




























Figura 5.7: Handling Surface per un determinato setting vettura. In blu le curve di
maneggevolezza ricavate nelle prove a raggio costante, in verde le curve
ricavate nelle prove a velocita` costante.
La figura 5.8 mostra la mappatura della superficie di maneggevolezza intesa come
superficie di best-fit per i diagrammi riportati in figura 5.7. Tale superficie e` stata
creata con un programma scritto ad-hoc su software MATLAB.
Come si puo` notare tale superficie risulta non-cilindrica; dall’intersezione della





si ottengono i diagram-
mi di maneggevolezza per prove a raggio costante; dall’intersezione della superficie
di maneggevolezza con piani passanti per l’asse (α1 − α2) si ottengono i diagrammi
di maneggevolezza per prove a velocita` costante. Risulta ovvia a questo punto la
dipendenza delle caratteristiche dinamiche della vettura dalla manovra.
Nel caso particolare in cui Mz = 0 tale superficie diventa cilindrica in accordo
con la teoria classica. A titolo di esempio e` stata tracciata anche la superficie di ma-
neggevolezza per la medesima vettura, con il medesimo setting ma con differenziale
open. Il risultato e` raffigurato in figura 5.9).
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Figura 5.8: Handling Surface con differenziale autobloccante ottenuta dal
fitting delle curve in figura 5.7.
Figura 5.9: Handling Surface con differenziale open.
Appendice A
Topologia del modello
La seguente tabella riporta le connessioni (giunti, forze, moti imposti) per ogni
corpo (o parte) del modello ADAMS. Per brevita` non sono riportate le parti a destra
cui corrispondono parti a sinistra uguali e simmetriche.
Part ground is connected to:
ruota FL via ruota FL.force (General Force)
ruota RL via ruota RL.force (General Force)
ruota FR via ruota FR.force (General Force)
ruota RR via ruota RR.force (General Force)
Part braccio ant sx sup is connected to:
telaio via JOINT FL sup (Revolute Joint)
mozzo ant sx via JOINT FL pmozzo sup (Spherical Joint)
Part braccio ant sx inf is connected to:
telaio via JOINT FL inf (Revolute Joint)
mozzo ant sx via JOINT FL pmozzo inf (Spherical Joint)
braccio sosp ant sx via JOINT FL puntone1 (Hooke Joint)
Part braccio pos sx sup is connected to:
telaio via JOINT RL sup (Revolute Joint)
mozzo pos sx via JOINT RL pmozzo sup (Spherical Joint)
braccio conv pos sx via JOINT RL convergenza1 (Hooke Joint)
Part braccio pos sx inf is connected to:
telaio via JOINT RL inf (Revolute Joint)
mozzo pos sx via JOINT RL pmozzo inf (Spherical Joint)
braccio sosp pos sx via JOINT RL puntone1 (Hooke Joint)
Part mozzo ant sx is connected to:
braccio ant sx sup via JOINT FL pmozzo sup (Spherical Joint)
braccio ant sx inf via JOINT FL pmozzo inf (Spherical Joint)
sterzo ant sx via JOINT FL sterzo2 (Spherical Joint)
ruota FL via JOINT ruota FL (Revolute Joint)
Part mozzo pos sx is connected to:
braccio pos sx sup via JOINT RL pmozzo sup (Spherical Joint)
braccio pos sx inf via JOINT RL pmozzo inf (Spherical Joint)
braccio conv pos sx via JOINT RL convergenza2 (Spherical Joint)
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ruota RL via JOINT ruota RL (Revolute Joint)
ruota RL via COUPLER semiasse left (Coupler)
mozzo pos sx via SPINTA INIZIALE LEFT (Single Comp Force)
Part sterzo ant sx is connected to:
mozzo ant sx via JOINT FL sterzo2 (Spherical Joint)
cremagliera via JOINT FL sterzo1 (Hooke Joint)
Part cremagliera is connected to:
telaio via JOINT cremagliera (Translational Joint)
telaio via COUPLER 1 (Coupler)
sterzo ant sx via JOINT FL sterzo1 (Hooke Joint)
sterzo ant dx via JOINT FR sterzo1 (Hooke Joint)
Part braccio conv pos sx is connected to:
mozzo pos sx via JOINT RL convergenza2 (Spherical Joint)
braccio pos sx sup via JOINT RL convergenza1 (Hooke Joint)
Part telaio is connected to:
braccio ant sx inf via JOINT FL inf (Revolute Joint)
braccio ant sx sup via JOINT FL sup (Revolute Joint)
braccio pos sx inf via JOINT RL inf (Revolute Joint)
braccio pos sx sup via JOINT RL sup (Revolute Joint)
braccio ant dx sup via JOINT FR sup (Revolute Joint)
braccio pos dx inf via JOINT RR inf (Revolute Joint)
braccio pos dx sup via JOINT RR sup (Revolute Joint)
cremagliera via JOINT cremagliera (Translational Joint)
montante inf via COUPLER 1 (Coupler)
cremagliera via COUPLER 1 (Coupler)
montante sup via JOINT sterzo (Spherical Joint)
montante sup via STERZATURA V COST (Point Motion)
montante sup via STERZATURA FISSA (Point Motion)
montante sup via STERZATURA R COST (Point Motion)
pilota via FIXED pilota (Fixed Joint)
motore via FIXED motore (Fixed Joint)
altro via FIXED altro (Fixed Joint)
montante inf via JOINT sterzo2 (Cylindrical Joint)
ruota RL via COPPIA MOTR LEFT V COST (Single Comp Force)
ruota RR via COPPIA MOTR RIGHT V COST (Single Comp Force)
rocker ant sx via JOINT FL rocker (Revolute Joint)
rocker ant dx via JOINT FR rocker (Revolute Joint)
rocker pos dx via JOINT RR rocker (Revolute Joint)
rocker pos sx via JOINT RL rocker (Revolute Joint)
cilindro as via JOINT FL amm2 (Hooke Joint)
cilindro ad via JOINT FR amm2 (Hooke Joint)
cilindro ps via JOINT RL amm2 (Hooke Joint)
cilindro pd via JOINT RR amm2 (Hooke Joint)
braccio ant dx inf via FR inf (Revolute Joint)
barra rollio FL via JOINT FL barrarollio 1 (Revolute Joint)
barra rollio FR via JOINT FR barrarollio 1 (Revolute Joint)
barra rollio RL via JOINT RL barrarollio 1 (Revolute Joint)
barra rollio RR via JOINT RR barrarollio 1 (Revolute Joint)
pedaliera crashbox via FIXED pedaliera crashbox (Fixed Joint)
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ruota RL via COPPIA MOTR LEFT R COST (Single Comp Force)
ruota RR via COPPIA MOTR RIGHT R COST (Single Comp Force)
planetario left via JOINT planetario left (Revolute Joint)
planetario left via COUPLER semiasse left (Coupler)
planetario right via JOINT planetario right (Revolute Joint)
planetario right via COUPLER semiasse right (Coupler)
Part barra rollio FL is connected to:
tirante rollio FL via JOINT FL barrarollio 2 SOFT (Hooke Joint)
telaio via JOINT FL barrarollio 1 (Revolute Joint)
barra rollio FR via BARRA ROLLIO ANTERIORE (Single Comp Force)
tirante rollio FL via JOINT FL barrarollio 2 MEDIUM (Hooke Joint)
tirante rollio FL via JOINT FL barrarollio 2 HARD (Hooke Joint)
Part tirante rollio FL is connected to:
rocker ant sx via JOINT FL barrarollio 3 (Spherical Joint)
barra rollio FL via JOINT FL barrarollio 2 SOFT (Hooke Joint)
barra rollio FL via JOINT FL barrarollio 2 MEDIUM (Hooke Joint)
barra rollio FL via JOINT FL barrarollio 2 HARD (Hooke Joint)
Part barra rollio RL is connected to:
tirante rollio RL via JOINT RL barrarollio 2 MEDIUM (Hooke Joint)
telaio via JOINT RL barrarollio 1 (Revolute Joint)
barra rollio RR via BARRA ROLLIO POSTERIORE (Single Comp Force)
tirante rollio RL via JOINT RL barrarollio 2 HARD (Hooke Joint)
tirante rollio RL via JOINT RL barrarollio 2 SOFT (Hooke Joint)
Part braccio sosp ant sx is connected to:
braccio ant sx inf via JOINT FL puntone1 (Hooke Joint)
rocker ant sx via JOINT FL puntone2 (Spherical Joint)
Part braccio sosp pos sx is connected to:
braccio pos sx inf via JOINT RL puntone1 (Hooke Joint)
rocker pos sx via JOINT RL puntone2 (Spherical Joint)
Part pilota is connected to:
telaio via FIXED pilota (Fixed Joint)
Part motore is connected to:
telaio via FIXED motore (Fixed Joint)
Part altro is connected to:
telaio via FIXED altro (Fixed Joint)
Part montante sup is connected to:
telaio via JOINT sterzo (Spherical Joint)
telaio via STERZATURA V COST (Point Motion)
telaio via STERZATURA FISSA (Point Motion)
telaio via STERZATURA R COST (Point Motion)
montante inf via JOINT sterzo cardano (Hooke Joint)
Part montante inf is connected to:
montante sup via JOINT sterzo cardano (Hooke Joint)
telaio via JOINT sterzo2 (Cylindrical Joint)
telaio via COUPLER 1 (Coupler)
Part stantuffo as is connected to:
rocker ant sx via JOINT FL amm1 (Spherical Joint)
cilindro as via JOINT FL guidastantuffo (Translational Joint)
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cilindro as via SPRING FL (Single Comp Force)
Part cilindro as is connected to:
telaio via JOINT FL amm2 (Hooke Joint)
stantuffo as via JOINT FL guidastantuffo (Translational Joint)
stantuffo as via SPRING FL (Single Comp Force)
Part cilindro ps is connected to:
telaio via JOINT RL amm2 (Hooke Joint)
stantuffo ps via JOINT RL guidastantuffo (Translational Joint)
stantuffo ps via SPRING RL (Single Comp Force)
Part stantuffo ps is connected to:
rocker pos sx via JOINT RL amm1 (Spherical Joint)
cilindro ps via JOINT RL guidastantuffo (Translational Joint)
cilindro ps via SPRING RL (Single Comp Force)
Part rocker ant sx is connected to:
tirante rollio FL via JOINT FL barrarollio 3 (Spherical Joint)
braccio sosp ant sx via JOINT FL puntone2 (Spherical Joint)
stantuffo as via JOINT FL amm1 (Spherical Joint)
telaio via JOINT FL rocker (Revolute Joint)
Part rocker pos sx is connected to:
stantuffo ps via JOINT RL amm1 (Spherical Joint)
braccio sosp pos sx via JOINT RL puntone2 (Spherical Joint)
telaio via JOINT RL rocker (Revolute Joint)
tirante rollio RL via JOINT RL barrarollio 3 (Spherical Joint)
Part tirante rollio RL is connected to:
rocker pos sx via JOINT RL barrarollio 3 (Spherical Joint)
barra rollio RL via JOINT RL barrarollio 2 MEDIUM (Hooke Joint)
barra rollio RL via JOINT RL barrarollio 2 HARD (Hooke Joint)
barra rollio RL via JOINT RL barrarollio 2 SOFT (Hooke Joint)
Part pedaliera crashbox is connected to:
telaio via FIXED pedaliera crashbox (Fixed Joint)
Part planetario left is connected to:
planetario right via BLOCCAGGIO DIFFERENZIALE (Point Motion)
telaio via JOINT planetario left (Revolute Joint)
telaio via COUPLER semiasse left (Coupler)
Part ruota FL.wheel part is connected to:
ground via ruota FL.force (General Force)
mozzo ant sx via JOINT ruota FL (Revolute Joint)
Part ruota RL.wheel part is connected to:
ground via ruota RL (General Force)
mozzo pos sx via JOINT ruota RL (Revolute Joint)
mozzo pos sx via COUPLER semiasse left (Coupler)
telaio via COPPIA MOTR LEFT V COST (Single Comp Force)
ruota RR via COPPIA INTERNA V COST (Single Comp Force)
telaio via COPPIA MOTR LEFT R COST (Single Comp Force)
ruota RR via COPPIA INTERNA R COST (Single Comp Force)
Appendice B
Funzioni utilizzate nel modello
In questa appendice sono elencate le principali funzioni utilizzate per il modello
dell’ET1 nella sintassi prevista dal software ADAMS. Il primo gruppo di equazioni
riguarda le funzioni utilizzate nelle prove a velocita` costante:
SPINTA INIZIALE LEFT =
SPINTA INIZIALE RIGHT =
= STEP(time, 1, (coppia motrice V COST/2)/253/5, 5, 0)
(B.1)
COPPIA MOTR LEFT V COST =
COPPIA MOTR RIGHT V COST =
= STEP(time, 3, 0, 9, coppia motrice V COST/2)
(B.2)
coppia motrice V COST = cost1*(vel mis - vel obiett V COST*1000) (B.3)
COPPIA INTERNA V COST =
Cf V COSTANTE =
= MAX(1000*prec lam diff/2, percent blocc/100*
STEP(time, 8, 0, 9, coppia motrice V COST)/2)
(B.4)
SENSOR 5 sblocco diff Vcost −→ IF(time-10: 0, 0,
DELTA coppia assale post/(2*Cf V COSTANTE+0.001))>1
(B.5)
STERZATURA V COST = AKISPL( TIME, 0, SPLINE sterz3, 0)/180*pi (B.6)
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Il seguente gruppo di equazioni e` relativo alle simulazioni a raggio costante:
COPPIA MOTR LEFT R COST =
COPPIA MOTR RIGHT R COST =
= STEP( time , 1 , 0 , 6 , coppia motrice R COST/2)
(B.7)
coppia motrice R COST = cost5*(vel mis - vel obiett R COST*1000) (B.8)
vel obiett R cost = cost3 * AKISPL( time , 0 , SPLINE 6 vel, 0) (B.9)
COPPIA INTERNA R COST =
Cf R COSTANTE =
= MAX( 1000*prec lam diff/2, percent blocc/100*
STEP(time, 6, 0, 7, coppia motrice R COST)/2)
(B.10)
SENSOR 8 sblocco diff Rcost −→ IF( time-2 : 0 , 0 ,
DELTA coppia assale post/(2*Cf R COSTANTE+0.001))>1
(B.11)
STERZATURA R COST [dV/dt] =
= STEP(TIME, 6.5, 0, 9,-AKISPL( TIME, 0, SPLINE 10, 0)*
(uno su R filtr-1/R obiett))
(B.12)
uno su R filtr = MAX(-0.5, MIN(0.5, (acc lat*1000/(vel mis*vel mis+1.0E-004))))
(B.13)
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La funzione STEP approssima la funzione “gradino” con una cubica. Ha la deriva-
ta prima continua ma la derivata seconda risulta discontinua nei valori x = x0 e
x = x1. La sua sintassi in ADAMS e`:
STEP(x, x0, h0, x1, h1) (B.14)
dove: x e` la variabile indipendente
x0 valore della variabile indipendente in cui inizia la funzione STEP.
h0 valore iniziale del gradino.
x1 valore della variabile indipendente in cui inizia la funzione STEP.
h1 valore finale del gradino.
 
The equation defining the STEP function is: 
 
Example 
Using a cubic polynomial, the following function defines a smooth step function 
from 3 to 4, with a displacement from 0 to 1: 
STEP((2, 3, 3.5, 4, 5), 3, 0, 4, 1) 
This example produces the following results: 
0.0, 0.0, 0.5, 1.0, 1.0 
Learn more about math functions. 
Page 2 of 2STEP
29/01/2009file://D:\MSC.Software\MSC.ADAMS\2005r2\help\mergedProjects\view_fn\solver_a...
Figura B.1: Funzione STEP.
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Appendice C
“Avon 9241 Round 2 .tir” e
“mdi 2d flat.rdf”
Si riporta il contenuto dei file di testo “Avon 9241 Round 2 .tir” e “mdi 2d flat.rdf”,
utilizzati nel modello ADAMS per mezzo dell’ambiente TIRE. Il primo contiene i
coefficienti della formula di Pacejka 2002 e permette di calcolare le forze a terra
esercitate dai pneumatici secondo le modalita` espresse con il parametro USE_MODE.
Il secondo rappresenta il modello di strada piana (2D) e contiene il fattore correttivo





! : TIRE_VERSION : PAC2002
! : COMMENT : Stackpole Engineering Services Inc.
! : COMMENT : Created By : Adam M Stackpole
! : COMMENT : June 25, 2008
! : COMMENT : Revision 1 - Modified Vertical Springrate to N/m
! : COMMENT : Construction : 9241 on 13.0 x 6.0 Rim
! : COMMENT : TTC Testing Session : Round 2
! : COMMENT : Manufacturer : Avon
! : COMMENT : Nom. section width(in) 3.50
! : COMMENT : Nom. aspect ratio (-) 0.17
! : COMMENT : Infl. pressure (Psi) 12.0
! : COMMENT : Rim radius (in) 6.50
! : COMMENT : Test speed (mph) 25.00
! : FILE FORMAT : ASCII
!
! USE_MODE specifies the type of calculation performed:
! 0: Fz only, no Magic Formula evaluation
! 1: Fx,My only
! 2: Fy,Mx,Mz only
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! 3: Fx,Fy,Mx,My,Mz uncombined force/moment calculation
! 4: Fx,Fy,Mx,My,Mz combined force/moment calculation
! +10: including relaxation behaviour
! *-1: mirroring of tyre characteristics
!
! example: USE_MODE = -12 implies:
! -calculation of Fy,Mx,Mz only
! -including relaxation effects











USE_MODE = -3 $Tyre use switch (IUSED)
VXLOW = 1
LONGVL = 13.4112 $Measurement speed
TYRESIDE = ’RIGHT’ $Mounted side of tyre at vehicle/test bench
$-----------------------------------------------------------dimensions
[DIMENSION]
UNLOADED_RADIUS = 0.2540 $Free tyre radius
WIDTH = 0.1575 $Nominal section width of the tyre
ASPECT_RATIO = 0.1750 $Nominal aspect ratio
RIM_RADIUS = 0.1651 $Nominal rim radius










VERTICAL_STIFFNESS = 115227.64 $Tyre vertical stiffness
VERTICAL_DAMPING = 500 $Tyre vertical damping
BREFF = 3.5 $Low load stiffness e.r.r.
DREFF = 0.5 $Peak value of e.r.r.
FREFF = -0.005 $High load stiffness e.r.r.
FNOMIN = 1122.73 $Nominal wheel load
$------------------------------------------------------long_slip_range
[LONG_SLIP_RANGE]
KPUMIN = -0.5236 $Minimum valid wheel slip
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KPUMAX = 0.5236 $Maximum valid wheel slip
$-----------------------------------------------------slip_angle_range
[SLIP_ANGLE_RANGE]
ALPMIN = -0.3491 $Minimum valid slip angle
ALPMAX = 0.3491 $Maximum valid slip angle
$-----------------------------------------------inclination_slip_range
[INCLINATION_ANGLE_RANGE]
CAMMIN = -0.0873 $Minimum valid camber angle
CAMMAX = 0.0873 $Maximum valid camber angle
$-------------------------------------------------vertical_force_range
[VERTICAL_FORCE_RANGE]
FZMIN = 222.4 $Minimum allowed wheel load
FZMAX = 2001.6 $Maximum allowed wheel load
$--------------------------------------------------------------scaling
[SCALING_COEFFICIENTS]
LFZO = 1 $Scale factor of nominal (rated) load
LCX = 1 $Scale factor of Fx shape factor
LMUX = 1 $Scale factor of Fx peak friction coefficient
LEX = 1 $Scale factor of Fx curvature factor
LKX = 1 $Scale factor of Fx slip stiffness
LHX = 1 $Scale factor of Fx horizontal shift
LVX = 1 $Scale factor of Fx vertical shift
LGAX = 1 $Scale factor of camber for Fx
LCY = 1 $Scale factor of Fy shape factor
LMUY = 1 $Scale factor of Fy peak friction coefficient
LEY = 1 $Scale factor of Fy curvature factor
LKY = 1 $Scale factor of Fy cornering stiffness
LHY = 1 $Scale factor of Fy horizontal shift
LVY = 1 $Scale factor of Fy vertical shift
LGAY = 1 $Scale factor of camber for Fy
LTR = 1 $Scale factor of peak of pneumatic trail
LRES = 1 $Scale factor for offset of residual torque
LGAZ = 1 $Scale factor of camber for Mz
LXAL = 1 $Scale factor of alpha influence on Fx
LYKA = 1 $Scale factor of alpha influence on Fx
LVYKA = 1 $Scale factor of kappa induced Fy
LS = 1 $Scale factor of moment arm of Fx
LSGKP = 1 $Scale factor of relaxation length of Fx
LSGAL = 1 $Scale factor of relaxation length of Fy
LGYR = 1 $Scale factor of gyroscopic torque
LMX = 1 $Scale factor of overturning couple
LVMX = 1 $Scale factor of Mx vertical shift
LMY = 1 $Scale factor of rolling resistance torque
$-----------------------------------------------------LONGITUDINAL_FORCE
[LONGITUDINAL_COEFFICIENTS]
PCX1 = 1.96261340E+00 $Shape factor Cfx for longitudinal force
PDX1 = -2.55762700E+00 $Longitudinal friction Mux at Fznom
PDX2 = 2.99772460E-01 $Variation of friction Mux with load
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PDX3 = 1.25690020E+01 $Variation of friction Mux with camber
PEX1 = 4.94526220E-01 $Longitudinal curvature Efx at Fznom
PEX2 = -5.21828010E-01 $Variation of curvature Efx with load
PEX3 = 1.11091540E+00 $Variation of curvature Efx with load squared
PEX4 = -5.93622180E-02 $Factor in curvature Efx while driving
PKX1 = 3.05653440E+01 $Longitudinal slip stiffness Kfx/Fz at Fznom
PKX2 = -5.04821820E-04 $Variation of slip stiffness Kfx/Fz with load
PKX3 = -1.35263040E-01 $Exponent in slip stiffness Kfx/Fz with load
PHX1 = -1.32350290E-04 $Horizontal shift Shx at Fznom
PHX2 = 1.36517890E-03 $Variation of shift Shx with load
PVX1 = -5.77639170E-03 $Vertical shift Svx/Fz at Fznom
PVX2 = -4.53721650E-02 $Variation of shift Svx/Fz with load
RBX1 = 0.00000000E+00 $Slope factor for combined slip Fx reduction
RBX2 = 0.00000000E+00 $Variation of slope Fx reduction with kappa
RCX1 = 0.00000000E+00 $Shape factor for combined slip Fx reduction
REX1 = 0.00000000E+00 $Curvature factor of combined Fx
REX2 = 0.00000000E+00 $Curvature factor of combined Fx with load
RHX1 = 0.00000000E+00 $Shift factor for combined slip Fx reduction
PTX1 = 0.00000000E+00 $Relaxation length SigKap0/Fz at Fznom
PTX2 = 0.00000000E+00 $Variation of SigKap0/Fz with load
PTX3 = 0.00000000E+00 $Variation of SigKap0/Fz with exponent of load
$--------------------------------------------------------OVERTURNING_MOMENT
[OVERTURNING_COEFFICIENTS]
QSX1 = 6.98938790E-03 $Lateral force induced overturning moment
QSX2 = 5.89397150E-01 $Camber induced overturning couple
QSX3 = 7.42772850E-02 $Fy induced overturning couple
$-------------------------------------------------------------LATERAL_FORCE
[LATERAL_COEFFICIENTS]
PCY1 = 1.36049010E+00 $Shape factor Cfy for lateral forces
PDY1 = -2.37475630E+00 $Lateral friction Muy
PDY2 = 4.93754910E-01 $Variation of friction Muy with load
PDY3 = 5.08022620E+00 $Variation of friction Muy with squared camber
PEY1 = -9.44634030E-03 $Lateral curvature Efy at Fznom
PEY2 = -2.46163650E-02 $Variation of curvature Efy with load
PEY3 = 3.58069550E+00 $Zero order camber dependency of curvature Efy
PEY4 = 7.13058350E+00 $Variation of curvature Efy with camber
PKY1 = -2.60441130E+01 $Maximum value of stiffness Kfy/Fznom
PKY2 = 1.00970970E+00 $Load at which Kfy reaches maximum value
PKY3 = 2.16622660E+00 $Variation of Kfy/Fznom with camber
PHY1 = -4.34918950E-03 $Horizontal shift Shy at Fznom
PHY2 = 5.87818010E-03 $Variation of shift Shy with load
PHY3 = 8.69491850E-02 $Variation of shift Shy with camber
PVY1 = 2.25114830E-03 $Vertical shift in Svy/Fz at Fznom
PVY2 = 4.34192510E-02 $Variation of shift Svy/Fz with load
PVY3 = -3.19107510E-01 $Variation of shift Svy/Fz with camber
PVY4 = 1.07833790E-01 $Variation of shift Svy/Fz with camber and load
RBY1 = 0.00000000E+00 $Slope factor for combined Fy reduction
RBY2 = 0.00000000E+00 $Variation of slope Fy reduction with alpha
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RBY3 = 0.00000000E+00 $Shift term for alpha in slope Fy reduction
RCY1 = 0.00000000E+00 $Shape factor for combined Fy reduction
REY1 = 0.00000000E+00 $Curvature factor of combined Fy
REY2 = 0.00000000E+00 $Curvature factor of combined Fy with load
RHY1 = 0.00000000E+00 $Shift factor for combined Fy reduction
RHY2 = 0.00000000E+00 $Shift factor for combined Fy reduction with load
RVY1 = 0.00000000E+00 $Kappa induced side force Svyk/Muy*Fz at Fznom
RVY2 = 0.00000000E+00 $Variation of Svyk/Muy*Fz with load
RVY3 = 0.00000000E+00 $Variation of Svyk/Muy*Fz with camber
RVY4 = 0.00000000E+00 $Variation of Svyk/Muy*Fz with alpha
RVY5 = 0.00000000E+00 $Variation of Svyk/Muy*Fz with kappa
RVY6 = 0.00000000E+00 $Variation of Svyk/Muy*Fz with atan(kappa)
PTY1 = 0.00000000E+00 $Peak value of relaxation length SigAlp0/R0
PTY2 = 0.00000000E+00 $Value of Fz/Fznom where SigAlp0 is extreme
$-------------------------------------------------------ROLLING_COEFFICIENTS
[ROLLING_COEFFICIENTS]
QSY1 = 0.00000000E+00 $Rolling resistance torque coefficien
QSY2 = 0.00000000E+00 $Rolling resistance torque depending on Fx
QSY3 = 0.00000000E+00 $Rolling resistance torque depending on speed
QSY4 = 0.00000000E+00 $Rolling resistance torque depending on speed ^4
$----------------------------------------------------------ALIGNING_TORQUE
[ALIGNING_COEFFICIENTS]
QBZ1 = 4.61088600E+00 $Trail slope factor for trail Bpt at Fznom
QBZ2 = -2.16081570E+00 $Variation of slope Bpt with load
QBZ3 = 3.92195100E-02 $Variation of slope Bpt with load squared
QBZ4 = 2.01622770E+01 $Variation of slope Bpt with camber
QBZ5 = -2.31356440E+01 $Variation of slope Bpt with absolute camber
QBZ9 = -2.35261280E-03 $Slope factor Br of residual torque Mzr
QBZ10 = -1.44645480E-03 $Slope factor Br of residual torque Mzr
QCZ1 = 1.08603490E+00 $Shape factor Cpt for pneumatic trail
QDZ1 = 1.22597640E-01 $Peak trail Dpt" = Dpt*(Fz/Fznom*R0)
QDZ2 = 1.51158850E-02 $Variation of peak Dpt" with load
QDZ3 = -3.40234450E-01 $Variation of peak Dpt" with camber
QDZ4 = -7.11438330E-01 $Variation of peak Dpt" with camber squared
QDZ6 = -3.63507760E-02 $Peak residual torque Dmr" = Dmr/(Fz*R0)
QDZ7 = 7.01461690E-03 $Variation of peak factor Dmr" with load
QDZ8 = 4.04252630E-03 $Variation of peak factor Dmr" with camber
QDZ9 = 1.41760430E-03 $Variation of peak factor Dmr" with camber and load
QEZ1 = -1.49447380E+01 $Trail curvature Ept at Fznom
QEZ2 = -1.73544720E+00 $Variation of curvature Ept with load
QEZ3 = -3.08560620E+01 $Variation of curvature Ept with load squared
QEZ4 = -8.43436060E-03 $Variation of curvature Ept with sign of Alpha-t
QEZ5 = -3.37507670E-01 $Variation of Ept with camber and sign Alpha-t
QHZ1 = -1.54247410E-02 $Trail horizontal shift Sht at Fznom
QHZ2 = 2.22082510E-03 $Variation of shift Sht with load
QHZ3 = 1.33072400E-02 $Variation of shift Sht with camber
QHZ4 = -1.70570710E-02 $Variation of shift Sht with camber and load
SSZ1 = 0.00000 $Nominal value of s/R0: effect of Fx on Mz
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SSZ2 = 0.00000 $Variation of distance s/R0 with Fy/Fznom
SSZ3 = 0.00000 $Variation of distance s/R0 with camber
SSZ4 = 0.00000 $Variation of distance s/R0 with load and camber
QTZ1 = 0 $Gyration torque constant
MBELT = 0 $Belt mass of the wheel
Quello che segue e` il contenuto del file di testo per il modello di strada. Si fa notare
che le dimensioni indicate riguardano solamente l’aspetto grafico e non il modello
































Posizione e orientazione JOINTS
In questa sezione si riportano le posizioni e le orientazioni di tutti i giunti uti-
lizzati nel modello, in modo da determinare in modo univoco la cinematica dei sot-
tosistemi. Alcuni giunti sono presenti 1 sola volta nel modello (primi 11 in elenco).
A causa della simmetria geometrica del modello rispetto al piano verticale longi-
tudinale (piano X-Z) molti giunti sono presenti 2 volte nel modello con posizione e
orientazione speculare rispetto a detto piano. Per questi si riportano solamente quel-
li appartenenti alla parte sinistra della vettura. Quelli a destra si possono ricavare
facilmente per simmetria. Le coordinate X, Y e Z sono espresse in (mm), rappresen-
tano la posizione del giunto e si riferiscono al sistema di riferimento globale (vedi
paragrafo 3.1). Con ni sono indicati i coseni direttori per i giunti che presentano una
direzione caratteristica. Per i giunti che non presentano una direzione caratteristi-
ca (per esempio il giunto sferico) l’indicazione e` omessa. L’orientazione dei giunti
contrassegnata con l’asterisco (*) si riferisce alle condizioni nominali e puo` variare
in funzione degli angoli di convergenza e di camber richiesti nella prova. Infine una
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Elenco dei simboli
a1 distanza longitudinale tra il centro di massa e l’assale anteriore
a2 distanza longitudinale tra il centro di massa e l’assale posteriore
ay accelerazione laterale
b coefficiente (o grado) di bloccaggio del differenzale
Cc coppia che il cambio applica alla scatola del differenziale
Cf coppia di attrito interna al differenziale
Ct1,Ct2 coppie che il differenziale trasmette all’esterno
Fm forza tangenziale agente sull’anello di pressione
Ft forza scambiata tra planetario e satellite
Fxij,Fyij forze longitudinali e laterali sui pneumatici
i=1 anteriore, i=2 posteriore
j=1 sinistra, j=2 destra
FSAE Formula SAE
FSAE TTC Formula SAE Tire Test Consortium
g accelerazione di gravita`
J momento di inerzia del veicolo rispetto
all’asse verticale passante per il centro di massa
K gradiente di sottosterzo
l passo della vettura
m massa del veicolo
Mc coppia sulla scatola del differenziale
Mv coppia motrice in prove a velocita` costante
Mz momento di imbardata dovuto al differenziale autobloccante
N forza normale di chiusura delle frizioni del differenziale
r velocita` di imbardata del veicolo
R raggio della traiettoria percorsa
Rm raggio misurato della traiettoria
R0 raggio obiettivo
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SAE Society of Automotive Engineers
TBR rapporto di sbilanciamento di coppia o Torque Bias Ratio
u velocita` longitudinale del veicolo
v velocita` laterale del veicolo
Wd potenza dissipata
α1 angolo di deriva dell’assale anteriore
α2 angolo di deriva dell’assale posteriore
δ angolo di sterzo
ω1,ω2 velocita` angolari degli alberi in uscita dal differenziale relative al veicolo
ωc velocita` angolare della scatola del differenziale relativa al veicolo
ϑ angolo volante
τ0 rapporto di trasmissione del rotismo reso ordinario
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